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Der integrierte Gas-Dampf (GiD-) Prozess mit Wasserrückgewinnung ist
ein flexibler Kraft-Wärme-Kopplungsprozess, der die gleichzeitige Bereit-
stellung von Strom und Wärme teilweise entkoppeln kann. Der effiziente
und sparsame Einsatz von fossilen Brennstoffen ist aus ökonomischer wie
auch ökologischer Sicht geboten. Die Kraft-Wärme-Kopplung (KWK), die
gleichzeitige Erzeugung von Strom und Wärme, ist eine Möglichkeit dafür.
Allerdings erfordert die KWK auch eine gleichzeitige Abnahme von Strom
und Wärme beziehungsweise deren Speicherung. Sowohl Strom als auch
Prozessdampf lassen sich nur aufwendig und damit relativ teuer speichern,
weshalb Alternativen gefragt sind.
Der GiD-Prozess besteht aus einer Gasturbine mit nachgeschaltetem Abhit-
zedampfkessel. Die Gasturbine verfügt als Besonderheit über eine Dampf-
injektion, die vor, nach oder direkt in die Brennkammer erfolgen kann.
Der Abhitzekessel hat zusätzliche Wärmeübertragerflächen um das Abgas
bis unter den Taupunkt abzukühlen. Somit kann ein Teil des injizierten
Dampfes aus dem Abgas zurückgewonnen und wiederverwendet werden.
Der in die Gasturbine injizierte Dampf führt dieser weitere Energie zu. Diese
kann entweder zur Leistungssteigerung der Anlage oder zur Reduzierung des
fossilen Brennstoffbedarfes genutzt werden. Die erste Option der Leistungs-
steigerung ist auch als Cheng-Prozess bekannt. Diese Arbeit widmet sich
der weniger untersuchten zweiten Möglichkeit der Brennstoffreduzierung.
Beim Vergleich des GiD-Prozesses mit verschiedenen anderen Kraftwerks-
Prozessen zeigt sich, dass dieser besonders gut für industrielle Anlagen
mit Prozessdampfbedarf und einer elektrischen Leistung kleiner 20 MWel
geeignet ist.
Im Rahmen dieser Arbeit wurde der GiD-Prozess mittels einer Versuchs-
anlage auf Basis einer Industriegasturbine mit 650 kWel untersucht. Die
Arbeit dokumentiert verschiedene Versuchsfahrten und Untersuchungen an
dieser Anlage. Die Injektion von Dampf reduziert die Schadstoffemissionen
in den zulässigen Bereich und kann sehr flexibel zu einer Steigerung des
Anlagenwirkungsgrades von bis zu zwei Prozent führen. Dabei wird der
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Dampf sehr gleichmäßig in die Versuchsanlage eingebracht, so dass keine
signifikanten Änderungen der Abgastemperaturverteilung erkennbar sind.
Die Überhitzung des Dampfes kann zu einer weiteren Steigerung des Anla-
genwirkungsgrades führen. Die Rückgewinnung des eingebrachten Dampfes
ist mit den entsprechenden Wärmeübertragern möglich. Das zurückgewon-
nene Wasser ist durch die Stickoxide des Abgases verunreinigt und muss
entsprechend aufbereitet werden.
Zur Untersuchung von Effekten außerhalb des zulässigen Betriebsbereiches
der Versuchsanlage wurde ein prozessthermodynamisches Modell erstellt.
Damit wird der theoretische positive Einfluss des Einsatzes des verstellbaren
Verdichterleitgitters auf den GiD-Prozess gezeigt. Die flexible Kombination
der beiden Betriebsarten Leistungssteigerung und Brennstoffeinsparung des




The steam injected gas turbine (STIG) with water recovery is an advanced
combined heat and power generation process. This process partly decouples
the amount of heat and power generation. The efficient and economical
usage of fossil fuels is recommended for several reasons. The combined
heat and power (CHP) generation is one possibility for this. In this case,
heat and electricity are produced at the same time. For high efficiency,
both products must be used or stored with their production. This storage
is expensive and difficult, especially for electricity and steam. The steam
injected gas turbine is one option to make the combined heat and power
generation more flexible. This is a particularly good option, in the case of
industrial steam requirement.
The STIG process consists of a gas turbine and a heat recovery steam
generator. The gas turbine has one or more nozzles for injecting steam
before, into or after the combustion chamber. The heat recovery steam
generator (HRSG) has additional heat exchangers for cooling the exhaust
gas below the dew point. With these heat exchangers the water of the
injected steam can be recovered and partly reused. The injected steam brings
additional energy into the gas turbine. This energy can be used to increase
the power output of the gas turbine or to reduce its fuel consumption. The
first option is also known as the well-investigated Cheng-Process. This study
focuses on the second option, namely the reduction of fuel consumption.
In comparison with other power plant cycles the STIG process reaches the
best performance in industrial plants with a steam consumption and an
electrical output of less than 20 MWel.
For this study the STIG process has been investigated with a small experi-
mental plant. The plant consists of an industrial gas turbine with a power
output of 650 kWel. The study presents different test runs of this plant and
their results. The steam injection reduces the exhaust emissions. On the
other hand, it increases the efficiency of the plant by up to two percent. The
steam is injected very evenly over the circumference. No significant changes
in the exhaust gas temperature distribution were measured. Superheated
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steam increases the plant efficiency further. The additional heat exchangers
of HRSG can recover the injected steam. The recovered water is polluted
by the nitrogen oxide emission of the exhaust gas and must be purified
before next usage.
A process thermodynamic model has been set up to analyze the effects
that are beyond the allowed operational range of the gas turbine. The
positive effect of the variable inlet gate vane of the gas turbine was de-
monstrated with this model. At last the study discusses the flexible com-
bination performance increase mode and fuel saving mode of the steam











2 Stand von Wissenschaft und Technik 15
2.1 Charakterisierung und Einordnung des GiD-Prozesses . . . 15
2.2 Historische Entwicklung des GiD-Prozesses . . . . . . . . . 25
3 Zielsetzung 31
4 Versuchsanlage 33
4.1 Übersicht und Schaltung . . . . . . . . . . . . . . . . . . 33
4.2 Beschreibung der Gasturbinenanlage . . . . . . . . . . . . 34
4.3 Abhitzekessel und Wasserrückgewinnung . . . . . . . . . . 41
4.4 Prozesswasseraufbereitung . . . . . . . . . . . . . . . . . 44
4.5 Betriebsmesstechnik und Prozessüberwachung . . . . . . . 46
5 Qualifizierung der Anlage und Erkenntnisse aus dem Betrieb 49
5.1 Versuchsprogramm . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 49
5.2 Betrieb der Gasturbinenanlage ohne Zusatzdampf . . . . . 50
5.3 Abgastemperaturverteilung der Gasturbinenanlage . . . . . 53
5.4 Betrieb der Gasturbinenanlage mit zusätzlicher Dampfinjektion 57
5.5 Betrieb des Abhitzekessels . . . . . . . . . . . . . . . . . . 61
ix
Inhaltsverzeichnis
5.6 Betrieb der Gasturbinenanlage mit Verstellung des Vorleit-
gitters . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 63
5.7 Rückkondensation des injizierten Dampfes . . . . . . . . . 64
5.8 Wasserqualität des Rückkondensats des injizierten Dampfes 71
5.9 Zusammenfassung relevanter Erkenntnisse aus dem Ver-
suchsbetrieb . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 73
6 Modelle 77
6.1 Prozessthermodynamische Untersuchungen . . . . . . . . . 77
6.2 Gasturbinenkennfelder . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 87
6.3 Strömungstechnische Untersuchung der Gasturbine . . . . 94
7 Möglichkeiten zur Weiterentwicklung der Anlagentechnik des GiD-Prozesses101
7.1 Steigerung des Anlagenwirkungsgrades . . . . . . . . . . . 101
















CFD Computational Fluid Dynamics
(Numerische Strömungsmechanik)








GuD Gas und Dampf (-Prozess)
GiD integrierter Gas-Dampf (-Prozess)
HAT humid air gas turbine
HeiKo Heizkondensator
IGV Inlet Gate Vane (Vorleitgitter)
IPT International Power Technology




NOx allgemein Stickoxide (verschiedener Oxidationsstufen)
PLS Prozessleitsystem
STIG Steam injected gas turbine











𝑐𝑝 kJ/(kg*K) spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck
𝑓𝑝 Patternfaktor
ℎ kJ/kg Enthalpie
























































2.1 Vereinfachte schematische Darstellung des GiD-Prozesses. 16
2.2 Schematische Darstellung der Energieströme des GiD-Prozesses
(Sankey-Diagramm). . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 17
2.3 Theoretische maximale Steigerung des Bruttoanlagenwir-
kungsgrades durch Dampfinjektion bei konstanter elektri-
scher Leistung [8]. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 18
2.4 Vergleich verschiedener Kraftwerksprozesse auf Basis von
Gasturbinenanlagen, Quelle: [10]. . . . . . . . . . . . . . . 19
2.5 Vereinfachte Darstellung einer TopSpool Anlage. . . . . . 22
4.1 Vereinfachtes Anlagenschema der GiD-Versuchsanlage im
ZET. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 34
4.2 Schnitt durch die Gasturbine M1A (GPB15). Quelle: Kawasaki. 35
4.3 Zeichnung der GTA. Quelle: Kawasaki. . . . . . . . . . . . 36
4.4 Foto der Brennkammer mit eingebauten Dampfdüsen und
vereinfachte Skizze. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 37
4.5 Rohrleitungs- und Instrumentenfließschema des Dampfsys-
tems an der Schallhaube der GPB06 Gasturbinenanlage [70]. 38
4.6 Vereinfachte Darstellung der relevanten Messstellen der GTA
an der TU Dresden. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 39
4.7 Aufbau der zusätzlichen Abgastemperaturmessung der Gas-
turbinenanlage im ZET. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 40
4.8 Schaltungsschema des Abhitzekessels im ZET. Quelle: Keim
Kesselbau GmbH. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 42
4.9 Schaltungsschema der Wärmeauskopplung und Wasserrück-
gewinnung im ZET. Quelle: Keim Kesselbau GmbH. . . . . 43
4.10 Vereinfachte schematische Darstellung des Bilanzraums um
den letzten Wärmeübertrager zur Kondensation des Wassers
im Rauchgas. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 44
4.11 Vereinfachtes Schaltungsschema der Wasseraufbereitung
vor dem Umbau 2014. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 45
5
Abbildungsverzeichnis
5.1 Diagramm des GTA-Wirkungsgrades und der GTA-Abgastemperatur
über der Leistung ohne Dampfinjektion (22.8.2013). . . . . 51
5.2 Änderung des Bruttoanlagenwirkungsgrades und der Ab-
gastemperatur bedingt durch die DeNOx-Dampfinjektion
bei verschiedenen Leistungen ohne PLUS-Dampfinjektion
(11.12.2013). . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 52
5.3 Änderung des Bruttoanlagenwirkungsgrades und des Ver-
dichterdruckverhältnisses bedingt durch die Umgebungstem-
peratur bei 650 kWel mit ausschließlicher DeNOx-Dampfinjektion.
. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 52
5.4 Gemessene Umfangstemperaturverteilung im Abströmquer-
schnitt einer Kraftwerksgasturbine [73]. . . . . . . . . . . 53
5.5 Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 650 kWel
Bruttoanlagenleistung mit circa 240 kg/h DeNOx-Dampf. 55
5.6 Umfangsverteilung der Abgas- / Turbineneintrittstempera-
tur der GTA bei 650 kWel Bruttoanlagenleistung mit circa
240 kg/h DeNOx-Dampf (13.03.2013). . . . . . . . . . . . 57
5.7 Bruttoanlagenwirkungsgrad und Druckverhältnis in Abhän-
gigkeit der injizierten Dampfmenge der GTA ohne Nutzung
der Zusatzfeuerung bei 650 kWel (28.11.2013). . . . . . . 58
5.8 Schadstoffemissionen der GTA in Abhängigkeit der injizierten
PLUS-Dampfmenge bezogen auf 15 % vol. Restsauerstoff
im Rauchgas bei 650 kWel Leistung (28.11.2013). . . . . . 59
5.9 Bruttoanlagenwirkungsgrad in Abhängigkeit der injizierten
Dampfmenge der GTA mit Sattdampf und um circa 75 K
überhitzen Dampf am Eintritt in die GT (November 2014). 61
5.10 Diagramm der produzierten Dampfmenge des Kessels und
der Abgastemperatur der GTA in Abhängigkeit der Bruttoan-
lagenleistung der GTA ohne PLUS-Dampfinjektion (19.03.2014).
. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 62
5.11 Untere Grädigkeit zwischen Kühlwassereintritt und Rauch-
gasaustritt des Kondensationsregisters im AHK des ZET. . 65
5.12 Rückkondensationsrate des in die GTA eingebrachten Dampfes
in Abhängigkeit der Abgastemperatur nach dem Konden-
sationsregister im Versuchszeitraum Winter 2013 / 2014.
. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 66
5.13 Rückkondensationsrate des in die GTA eingebrachten Dampfes
in Abhängigkeit von der eingebrachten Gesamtdampfmenge
mit und ohne Zirkulation im Versuchszeitraum Winter 2014
/ 2015. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 67
6
Abbildungsverzeichnis
5.14 Temperatur des Rückkondensates in Abhängigkeit der PLUS-
Dampfmenge bei 650 kWel mit und ohne Zirkulation im
Versuchszeitraum Winter 2014 / 2015. . . . . . . . . . . . 67
5.15 Rückkondensationsrate des in die GTA eingebrachten Dampfes
in Abhängigkeit der Kühlwassertemperatur bei 650 kWel und
750 kg/h PLUS-Dampf mit und ohne Zirkulation im Ver-
suchszeitraum Winter 2014 / 2015. . . . . . . . . . . . . . 68
5.16 Beispielhafter Kondensationsverlauf im hx-Diagramm des
feuchten Rauchgases. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 69
5.17 Leitfähigkeit des Kondensats in Abhängigkeit von der in
die GTA injizierten Dampfmenge (Versuchszeitraum Winter
2013 / 2014). . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 72
5.18 Einbindung des Kondensats aus dem Rauchgas der Gastur-
binenanlage in die Wasseraufbereitung vor (links) und nach
(rechts) dem Umbau im Sommer 2014. . . . . . . . . . . 73
6.1 Prozessthermodynamisches Modell zur Berechnung der Kreis-
prozesscharakteristik des einfachen offenen GT-Prozesses
und des GiD-Prozesses. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 78
6.2 Prozessthermodynamisches Modell zur Berechnung der Kreis-
prozesscharakteristik des GuD-Prozesses. . . . . . . . . . 79
6.3 Kreisprozesscharakteristik eines GiD-Prozesses unter den
Annahmen aus Tabelle B.7 (𝜂𝑉 = 0, 85, 𝜂𝑇 = 0, 88, 𝜂𝐺 =
0, 96, 𝑚𝐾𝐿(𝑇𝐵𝐾) = 3 − 25% · 𝑚𝑉 , 𝑝𝐷 = 𝑝𝑉 + 3𝑏𝑎𝑟,
𝑇𝐷 = 𝑇𝐴𝐺 − 50𝐾). . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 80
6.4 Kreisprozesscharakteristik eines GuD-Prozesses unter den
Annahmen aus Tabelle B.8 (𝜂𝑉 = 0, 85, 𝜂𝑇 = 0, 88, 𝜂𝐺 =
0, 96, 𝑚𝐾𝐿(𝑇𝐵𝐾) = 3 − 25% · 𝑚𝑉 , 𝑝𝐷 = 31𝑏𝑎𝑟, 𝑇𝐷 =
𝑇𝐴𝐺 − 50𝐾, 𝜂𝐷 = 0, 73). . . . . . . . . . . . . . . . . . 81
6.5 Prozessthermodynamisches Modell der GTA. . . . . . . . 82
6.6 Bilanzkreis der GTA an der TU Dresden. . . . . . . . . . . 84
6.7 Verdichterkennfeld aus Messdaten - Druckverhältnis über
korrigiertem Massenstrom. . . . . . . . . . . . . . . . . . 88
6.8 Verdichterkennfeld aus Messdaten - Druckverhältnis über
korrigiertem Massenstrom bei voll geöffnetem (0°) und ma-
ximal geschlossenem (33° - 36°) Vorleitgitter. . . . . . . . 89
6.9 Verdichterkennfeld aus Messdaten - innerer Wirkungsgrad
über korrigiertem Massenstrom. . . . . . . . . . . . . . . . 90
6.10 Turbinenkennfeld aus Messdaten - innerer Wirkungsgrad
über Turbineneintrittstemperatur (November 2013). . . . . 92
7
Abbildungsverzeichnis
6.11 Vergleich der Simulationsergebnisse des Modells mit Mess-
daten - Bruttoanlagenwirkungsgrad und Abgastemperatur
(Versuche Dezember 2013). . . . . . . . . . . . . . . . . . 93
6.12 Vergleich des Modells mit Messdaten - Verdichteraustritts-
druck (Versuche Dezember 2013). . . . . . . . . . . . . . 93
6.13 Profilschnitte der Turbinenstufen in drei Ebenen. . . . . . 95
6.14 Profilschnitte durch die gescannten und nachbearbeiteten
Turbinenstufen. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 96
6.15 Verteilung der Machzahl des CFD Turbinenmodelles bei
650 kWel und nur DeNOx-Dampf im Fußschnitt bei 10 %
der Kanalhöhe, im Mittelschnitt und im Kopfschnitt bei
90 % der Kanalhöhe. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 97
6.16 Unterschiede des CFD Modells zum thermodynamischen
Modell ohne Kennfelder (Abschnitt 6.1) für verschiedene
Betriebszustände. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 98
6.17 Ergebnisse der CFD-Simulation der Dampfinjektion, a) Ge-
schwindigkeitsverteilung, b) Geschwindigkeitsverteilung in
der Dampfströmung, c) Temperaturverteilung am Turbinen-
eintritt [93]. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 100
7.1 Theoretisches Kennfeld eines Radialverdichters für verschie-
dene Vorleitgitterstellungen. . . . . . . . . . . . . . . . . . 103
7.2 Vergleich der Bruttoanlagenwirkungsgrade der Simulation
bei 650 kWel Leistung, variabler Dampfinjektion und ver-
schiedenen Vorleitgitterstellungen unter Annahme eines kon-
stanten inneren Verdichterwirkungsgrades. . . . . . . . . . 104
7.3 Vergleich verschiedener Temperaturen der Simulation bei
650 kWel Leistung, variabler Dampfinjektion und verschiede-
nen Vorleitgitterstellungen unter Annahme eines konstanten
inneren Verdichterwirkungsgrades. . . . . . . . . . . . . . 105
7.4 Vergleich der Bruttoanlagenwirkungsgrade der Simulation
bei 650 kWel Leistung, konstanter Brennkammeraustritts-
temperatur, variabler Dampfinjektion und angepasster Vor-
leitgitterstellung unter Annahme eines konstanten inneren
Verdichterwirkungsgrades. . . . . . . . . . . . . . . . . . . 106
7.5 Prinzipielle Struktur einer Gasturbinenregelung, Quelle: [87,
Kap. 35]. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 109
8
Abbildungsverzeichnis
7.6 Vergleich der Bruttoanlagenwirkungsgrade der Simulation
bei 650 kWel Leistung, variabler Dampfinjektion und ver-
schiedenen Vorleitgitterstellungen unter Berücksichtigung
eines Kennfeldes für den inneren Verdichterwirkungsgrad. . 110
7.7 Vergleich verschiedener Temperaturen der Simulation bei
650 kWel Leistung, variabler Dampfinjektion und verschie-
denen Vorleitgitterstellungen unter Berücksichtigung eines
Kennfeldes für den inneren Verdichterwirkungsgrad. . . . . 110
7.8 Betriebsbereich einer Gasturbinenanlage mit Dampfinjektion
in Abhängigkeit der erzeugten elektrischen Leistung und der
verfügbaren Prozessdampfmenge. . . . . . . . . . . . . . . 113
A.1 Schadstoffemissionen der GTA in Abhängigkeit der Brutto-
anlagenleistung bezogen auf 15 % Restsauerstoff im Rauch-
gas (11.12.2013). . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 131
A.2 Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 500 kWel
Leistung mit circa 200 kg/h DeNOx-Dampf. . . . . . . . . 132
A.3 Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 450 kWel
Leistung mit circa 180 kg/h DeNOx-Dampf. . . . . . . . . 132
A.4 Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 300 kWel
Leistung mit circa 140 kg/h DeNOx-Dampf. . . . . . . . . 133
A.5 Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 100 kWel
Leistung mit circa 150 kg/h DeNOx-Dampf. . . . . . . . . 133
A.6 Patternfaktor für verschiedene Betriebspunkte der GTA im
ZET (März 2013). . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 134
A.7 Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 650 kWel
Leistung mit circa 240 kg/h DeNOx-Dampf und 500 kg/h
PLUS-Dampf. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 134
A.8 Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 650 kWel
Leistung mit circa 240 kg/h DeNOx-Dampf und 1000 kg/h
PLUS-Dampf. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 135
A.9 Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 650 kWel
Leistung mit circa 240 kg/h DeNOx-Dampf und 1600 kg/h
PLUS-Dampf. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 135
A.10 Skizze der Verbrennungsluftführung der GPB06-PLUS. . . 136
A.11 Produzierte Dampfmenge und Abgastemperatur der GTA
in Abhängigkeit der injizierten Dampfmenge bei 650 kWel
Bruttoanlagenleistung (November 2013). . . . . . . . . . 137
A.12 Entwindung der Turbinenschaufeln der dritten Stufe im
Kopfschnitt bei 95 % durch Fliehkraft und Wärmedehnung. 137
9
Abbildungsverzeichnis
A.13 3D-Darstellung des Abhitzekessels im ZET. Quelle: Keim
Kesselbau GmbH. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 138
10
Tabellenverzeichnis
B.1 Anforderungen an die Dampfqualität durch den Hersteller
der GT. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 139
B.2 Messfehler von Thermoelementen der Toleranzklasse 1. . . 139
B.3 Messfehler der Wetterstation am Molierbau der TU Dresden
laut Hersteller. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 139
B.4 ausgewählte Messstellen der GTA und deren Messfehler laut
Datenblatt. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 140
B.5 Messfehler der zusätzlichen Abgastemperaturmessungen. . 140
B.6 Maximale Standardabweichung ausgewählter Messstellen
der GTA. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 141
B.7 Randbedingungen der Berechnung der Kreisprozesscharak-
teristik des GiD-Prozesses. . . . . . . . . . . . . . . . . . 142
B.8 Randbedingungen der Berechnung der Kreisprozesscharak-
teristik des GuD-Prozesses. . . . . . . . . . . . . . . . . . 142




Die fossilen Brennstoffe der Erde sind begrenzt, auch wenn sie bei dem mo-
mentanen Verbrauch noch eine Zeit lang reichen werden. Aus diesem Grund
sollten fossile Brennstoffe immer möglichst effizient und sparsam eingesetzt
werden. Zudem entsteht bei der Verbrennung von fossilen Energieträgern
Kohlendioxid (CO2), das anschließend meist in die Atmosphäre gelangt.
CO2 gilt als Treibhausgas und als einer der wesentlichen Einflussfaktoren
des anthropogenen Klimawandels [1], der weitreichende Veränderungen
hervorrufen könnte. Um diesen Klimawandel zu verlangsamen sind die Euro-
päische Union und speziell auch die Bundesrepublik Deutschland bestrebt,
die Treibhausgasemissionen bis 2020 zu reduzieren [2]. Die Bundesrepublik
Deutschland hat sich 2007 das Ziel gesetzt, die CO2 Emissionen bis zum
Jahre 2020 um 40 % gegenüber dem Referenzjahr 1990 zu senken. Um
dieses Ziel zu erreichen, soll durch verschiedene Maßnahmen der fossile
Energieverbrauch reduziert und die Nutzung regenerativer Quellen forciert
werden [3]. Beispiele dieser Maßnahmen sind die finanzielle Förderung
von regenerativen Energiequellen über das Erneuerbare-Energien-Gesetz
(EEG) oder die Förderung der energetischen Gebäudesanierung über das
CO2-Gebäudesanierungsprogramm.
Die Erzeugung von elektrischem Strom mittels fossiler Brennstoffe wird in
den nächsten Jahrzehnten aber weiterhin eine wichtige Rolle spielen, da es
im Moment und auf absehbare Zeit an Speicherkapazitäten fehlt, um den
volatil erzeugten Strom aus den meist fluktuierenden regenerativen Quel-
len entsprechend des Bedarfes ins Netz einzuspeisen [4]. Eine Möglichkeit
zur sparsameren Nutzung von Brennstoffen ist die Kraft-Wärme-Kopplung
(KWK), bei der Strom und Wärme in einer ortsfesten Anlage gleichzeitig
bereitgestellt werden [5]. Bei der Stromerzeugung aus fossilen Brennstoffen
entsteht Abwärme, die aufgrund fehlender Wärmeverbraucher vor Ort oft
nicht oder nur eingeschränkt genutzt wird. In der Folge wird die Abwärme
ohne Nutzung an die Umwelt abgegeben. Bei der Kraft-Wärme-Kopplung
werden die Anlagen im Allgemeinen entsprechend des örtlichen Wärmebe-
darfs dimensioniert, was zu einer dezentralen Versorgungsstruktur führt.
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Die Kraft-Wärme-Kopplung wird über das KWK-Gesetz in der Bundesre-
publik Deutschland gefördert, mit dem Ziel, den Anteil an KWK-Strom
im deutschen Strommix auf 25 % bis zum Jahre 2020 zu erhöhen. Damit
KWK-Anlagen eine Förderung erhalten, muss durch einen Sachverständigen
die Hocheffizienz der Anlage nachgewiesen werden. Als hocheffizient sind
Anlagen einzustufen, die 10 % an Primärenergie gegenüber einer getrennten
Erzeugung von Strom und Wärme in definierten Referenzanlagen einsparen.
Klein- und Kleinstanlagen mit weniger als 1 MWel müssen nur Primärenergie
einsparen, um als hocheffizient zu gelten [6].
Eine große Herausforderung für KWK-Anlagen ist allerdings die flexible
Erzeugung von Strom und Wärme bei möglichst hohen Brennstoffausnut-
zungsgraden. KWK-Anlagen werden meist entsprechend des Wärmebedarfs
(wärmegeführt) betrieben. Der dabei zwangsweise gleichzeitig erzeugte elek-
trische Strom ist nur ein Nebenprodukt, das jeder Zeit in das Verbundnetz
eingespeist werden kann und bei Stillstand der Anlage jeder Zeit aus dem
Netz bezogen werden kann. Im Teillastbetrieb bei geringer Wärmelast sinken
die Brennstoffausnutzungsgrade dieser Anlagen, bedingt durch die größer
werdenden inneren Verluste der Anlagen. Alternativ können die Anlagen
immer bei maximalem Wirkungsgrad betrieben werden. Die überschüssige
Wärme wird in Speichern eingelagert und zu einem späteren Zeitpunkt bei
Stillstand der KWK-Anlage genutzt. In dem Falle, dass die Stromerzeu-
gung nicht beliebig erfolgen darf oder die Wärmemenge beziehungsweise
das Temperaturniveau des Wärmebedarfs zu groß ist für eine Speicherung,
benötigt man KWK-Anlagen, bei denen sich die Erzeugung von Strom
und Wärme teilweise von einander entkoppeln lässt. Eine solche lastflexible
Lösung ist zum Beispiel der integrierte Gas und Dampf (GiD)-Prozess mit
Wasserrückgewinnung, der im Rahmen eines öffentlich geförderten Projektes
detailliert untersucht wurde [7].
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2.1 Charakterisierung und Einordnung des
GiD-Prozesses
Der GiD-Prozess besteht aus einer Gasturbinenanlage (GTA) zur Stromer-
zeugung und einem nachgeschalteten Abhitzekessel zur Erzeugung von
Prozessdampf (Abbildung 2.1). Bei ausreichendem Wärmebedarf wird der
erzeugte Dampf vollständig dem Wärmeverbraucher zugeführt. In dem Falle,
dass nicht die gesamte Dampfmenge vom Wärmeverbraucher benötigt wird,
kann überschüssiger Dampf in die Gasturbine injiziert werden. Der einge-
brachte Dampf erhöht den Massenstrom und die spezifische Wärmekapazität
des Arbeitsfluids der Gasturbine. Dadurch kann bei konstanter elektrischer
Leistung der Brennstoffbedarf reduziert und damit der elektrische Brutto-
anlagenwirkungsgrad 𝜂𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜,𝑒𝑙 gesteigert werden (Formel 2.1). Alternativ
kann auch die Leistung und der elektrische Bruttoanlagenwirkungsgrad
gesteigert werden, wobei die Anlage auf die höhere Leistung ausgelegt sein
muss. Insbesondere Generator, Lager, Welle und Turbinenbeschaufelung
müssen für die höhere Leistung ausgelegt sein.1
𝜂𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜,𝑒𝑙 =
𝑃𝑒𝑙,𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜
𝐻𝑢 · ?˙?𝐵𝑟 (2.1)
Um den in die Gasturbinenanlage eingebrachten Dampf nicht mit dem Abgas
an die Umgebung zu verlieren, kann im GiD-Prozess eine Rückkondensation
1 In der Literatur finden sich ähnliche Prozesse häufig unter dem Namen „Cheng-Prozess“,
nach den Ansätzen von D.Y. Cheng aus den 1970er Jahren. Das von Cheng vorgestellte
Konzept hatte eine Erhöhung der Leistung und Effizienz von Gasturbinenanlagen zum
Ziel, während der GiD-Prozess vorrangig eine Flexibilisierung des Prozesses und eine
Reduzierung des Brennstoffbedarfs bei konstanter Leistung fokussiert. Im englischen
Sprachraum wird auch oft der von General Electric (GE) als Markenname verwandte
Begriff „steam injected gas turbine (STIG) cycle“ für den GiD-Prozess verwendet.
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Abbildung 2.1: Vereinfachte schematische Darstellung des GiD-Prozesses.
des Dampfes aus dem Abgas der Gasturbine zur Minimierung der Wasser-
verluste vorgesehen werden. Das Speisewasser, das im Kessel verdampft
wird, ist aufwendig aufbereitetes Reinstwasser (Deionat). Dies ist notwen-
dig, um Ablagerungen und Materialangriffe in Kessel und Gasturbine zu
verhindern. Mit einer Wasserrückgewinnung ist im GiD-Prozess ein nahezu
geschlossener Wasser-Dampf-Kreislauf realisiert.
Besonderheit und Vorteil dieses Prozesses ist, dass die Wärme flexibel
zwischen Wärmeverbraucher und Stromerzeugungsprozess verschoben wer-
den kann (Abbildung 2.2). Alternativ kann auch Prozessabwärme oder
solarthermische Wärme in Form von Dampf in den Prozess eingebracht
werden.
Im Rahmen eines öffentlich geförderten Projektes wurden prozessthermody-
namische Untersuchungen zur Abschätzung der Wirkungsgradsteigerung
des GiD-Prozesses durchgeführt [8]. Das Modell für diese Untersuchungen
basiert auf einer 10 MWel Gasturbine mit nachgeschaltetem Abhitzekessel
und Fernwärmeauskopplung. Die inneren Wirkungsgrade und Drücke wer-
den in diesem einfachen Modell als konstant definiert. Mit diesem Modell
16
2.1 Charakterisierung und Einordnung des GiD-Prozesses
Abbildung 2.2: Schematische Darstellung der Energieströme des GiD-Prozesses (Sankey-
Diagramm).
wurden verschiedene Szenarien zur Fahrweise der Anlage untersucht. Im
ersten Szenario werden die elektrische Leistung und der Verdichtermassen-
strom konstant gehalten. Zum Konstanthalten der elektrischen Leistung bei
Dampfinjektion wird in diesem Fall der Brennstoffmassenstrom und somit
die Brennkammeraustrittstemperatur reduziert. Damit lässt sich in diesem
Modell eine Steigerung des Bruttoanlagenwirkungsgrads von 5 %-Punkten
bei vollständiger Injektion des erzeugten Dampfes in die Turbine (10 %
?˙?𝐷/?˙?𝑉 ) erreichen (Abbildung 2.3). Im zweiten Szenario werden die elektri-
sche Leistung und die Brennkammeraustrittstemperatur konstant gehalten.
Zur Regelung der elektrischen Leistung bei Dampfinjektion wird der Ver-
dichtermassenstrom reduziert. Damit steigt der Bruttoanlagenwirkungsgrad
um 5,5 %-Punkte bei 10 % Dampfinjektion bezogen auf den Verdichtermas-
senstrom (?˙?𝐷/?˙?𝑉 ). Bei vollständiger Injektion des erzeugten Dampfes
(13 % ?˙?𝐷/?˙?𝑉 ) kann sogar eine Steigerung des Wirkungsgrades von 7 %-
Punkten erreicht werden. Diese Untersuchungen verdeutlichen das Potential
des GiD-Prozesses und sind die Motivation für die weiteren Untersuchungen.
Der GiD-Prozess steht in Konkurrenz zu anderen Kraftwerksprozessen. Da-
bei stellt der GiD-Prozess eher ein Nischenprodukt dar, obwohl in den
letzten dreißig Jahren über 100 GiD-Anlagen für den kommerziellen Betrieb
errichtet wurden [9]. Beim Vergleich der maximalen elektrischen Brutto-
wirkungsgrade 𝜂𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜,𝑒𝑙 ist der GiD-Prozess im Bereich großer Leistungen
(> 20 MWel) dem verwandten kombinierten Gas und Dampf (GuD)-Prozess
meist unterlegen (Abbildung 2.4). Dieser kann speziell bei großen Leistun-
gen mit Mehrdruckkesseln, hocheffizienten Dampfturbinen und niedrigen
Kondensationsdrücken, die anfallende Abwärme der Gasturbine besser in
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Abbildung 2.3: Theoretische maximale Steigerung des Bruttoanlagenwirkungsgrades
durch Dampfinjektion bei konstanter elektrischer Leistung [8].
elektrische Energie umwandeln. Allerdings sind GuD-Prozesse, die auf einen
hohen elektrischen Anlagenwirkungsgrad optimiert sind, nur eingeschränkt
für eine flexible Entnahme großer Mengen Prozessdampf für Industriepro-
zesse geeignet.
Der in Abbildung 2.4 ebenfalls gezeigte „humid air gas turbine“(HAT)-
Prozess, ist dem GiD-Prozess ähnlich. Beim HAT-Prozess wird kein Dampf
injiziert, sondern die Luft vor und nach dem Verdichter bis an die Sätti-
gungsgrenze mit Wasser befeuchtet. Dadurch wird die Luft beim Verdichten
gekühlt und ein zusätzlicher Massenstrom nach dem Verdichten einge-
bracht. Dafür ist allerdings eine speziell angepasste Gasturbinenanlage mit
einem großen Verdunstungsbehälter zwischen Verdichter und Brennkammer
notwendig [11]. Dieser Prozess findet bisher kaum Anwendung, jedoch
existieren verschiedene Versuchsanlagen. An der schwedischen Universität
in Lund [12] gibt es eine solche Anlage auf Basis einer 600 kW Gastur-
bine. In Hitachinaka City (Japan) werden von Hitachi eine Anlage mit
einer elektrischen Leistung von 3,5 MWel [13] und eine weitere 40 MW
Prototypenanlage [10] untersucht. Im Rahmen dieser Untersuchungen hat
Hitachi eine Brennkammer für feuchte Luft mit sehr niedrigen Emissionen
(>12 ppm NOx) entwickelt. Des Weiteren wurde die Befeuchtung von Luft
mittels sehr kleiner Wassertröpfchen und deren Einfluss auf den Verdichter
untersucht. Ein weiteres Forschungsfeld an diesem Prototypen ist die Schau-
felkühlung mittels feuchter Luft, sowie die Wasserrückgewinnung aus dem
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Abbildung 2.4: Vergleich verschiedener Kraftwerksprozesse auf Basis von Gasturbinenan-
lagen, Quelle: [10].
Abgas, auf die im späteren Verlauf dieses Kapitels noch einmal eingegangen
wird.
Sowohl der GuD- als auch der HAT-Prozess versuchen vorrangig, einen
hohen elektrischen Anlagenwirkungsgrad 𝜂𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜,𝑒𝑙 zu erreichen. Die flexible
Auskopplung von Prozessdampf (Hochtemperaturwärme) wird meist als
zweitrangig angesehen. Die verbleibende Abwärme beider Prozesse hat
vorrangig Temperaturen von unter 120 °C (Niedertemperaturwärme bzw.
Fernwärme) und ist somit nicht zur Erzeugung von weiterem Prozessdampf
geeignet. Zur Erreichung der Hocheffizienz, die für die KWK-Förderung in
Deutschland notwendig ist, müssen die Anlagen die Niedertemperaturwärme
nutzen. Durch die Nutzung dieser Wärme können Brennstoffausnutzungsgra-
de (Formel 2.2) von 80-90 % erreicht werden [14]. Bei stark schwankender
Wärmeabnahme können Speicher, Spitzenlastkessel oder mehrere im Ver-
bund betriebene Anlagen verwendet werden.
𝜂𝐵𝑟 =
𝑃𝑒𝑙,𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜 +𝑄𝑡ℎ
𝐻𝑈 · ?˙?𝐵𝑟 (2.2)
Im Leistungsbereich < 20 MWel konkurriert der GiD-Prozess meist mit dem
GuD-Prozess und Prozessen auf Basis von Gasmotoren (Blockheizkraftwer-
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ke). Alle drei Prozesse nutzen überwiegend Erdgas oder Heizöl als Brennstoff
und sind von diversen Herstellern verfügbar.
Gasmotoren mit Abgasturboaufladung und großer Leistung (10 MW) ha-
ben gegenwärtig einen elektrischen Wirkungsgrad von bis zu 𝜂𝑒𝑙,𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜 =
48,7 % [14]. Mit der Wärme des Abgases lässt sich Warmwasser oder
Dampf mit geringen Dampfdrücken (bis circa 8 bar) herstellen. Ein großer
Teil der Abwärme des Motors (bis zu 50 %) fällt in Form von Kühlwasser
mit weniger als 100 °C an. Diese Wärme lässt sich somit nur zur Warm-
wassererzeugung oder zum Vorwärmen des Speisewassers nutzen. Nicht
genutzte Wärme des Kühlwassers muss über separate Kühler an die Umwelt
abgeführt werden, um eine Überhitzung des Motors zu verhindern. Auf dem
Gasmotorenmarkt gibt es zahlreiche Hersteller die den Leistungsbereich
von circa 10 kW bis 10 MW mit unterschiedlichsten Anlagen abdecken. Im
Leistungsbereich kleiner 1 MW dominieren die Gasmotoren den KWK-Markt
eindeutig.
Wird hingegen Dampf mit Drücken größer als 10 bar aus einer KWK-Lösung
benötigt, kommen meist Prozesse auf Basis von Gasturbinenanlagen mit
kleiner Leistung zum Einsatz. Diese Gasturbinenanlagen haben gegenüber
den Gasmotoren gewöhnlich geringere elektrische Wirkungsgrade 𝜂𝑒𝑙,𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜,
stellen dafür aber eine größere Wärmemenge bei höheren Temperaturen
bereit. Zusätzlich besteht bei Gasturbinen die Möglichkeit, ein Zusatzfeuer
für den Abhitzekessel direkt im Abgasstrom zu betreiben, da Gasturbinen
im Gegensatz zu Motoren mit einem sehr hohen Luftüberschuss verbrennen.
Damit können auch bei Teillast der Gasturbine noch hohe Dampfparameter
erreicht werden.
Im Bereich kleiner elektrischer Leistung wird der Abhitzekessel aus Kosten-
gründen meist nur als Variante mit einem Druckniveau ausgeführt. Die beim
GuD-Prozess eingesetzten kleinen Dampfturbinen erreichen im Verhältnis
zu großen Kraftwerksdampfturbinen nur geringe innere Wirkungsgrade. Der
große Vorteil des GiD-Prozesses ist, dass die injizierte Dampfmenge beliebig
reduziert werden kann. Somit ist ein stufenloser Übergang zwischen dem ein-
fachen offenen Gasturbinenprozess und dem GiD-Prozess mit vollständiger
Dampfinjektion der verfügbaren Dampfmenge möglich. Beim GuD-Prozess
kann die Dampfmenge der kleinen Dampfturbine im Allgemeinen nur bis
auf etwa 60 % abgesenkt werden. Danach muss die Dampfturbine abge-
schaltet werden und die Regelung der Dampfmenge über die Leistung der
Gasturbinenanlage oder einen Verwurf der Wärme geregelt werden. Zudem
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ist eine Dampfturbine mit kleiner Leistung (> 3 MW) inklusive Peripherie
meist teurer als eine einfache Dampfinjektion.
Zu dieser Thematik sind in den letzten 10 Jahren mehrere Veröffentlichun-
gen erschienen, die den GiD-Prozess mit anderen „nassen Prozessen“ aus
thermodynamischer und wirtschaftlicher Sicht vergleichen [15, 16]. Der
GiD-Prozess lässt sich dabei am Besten in industrielle Anwendungen inte-
grieren, auch wenn andere Prozesse höhere maximale Anlagenwirkungsgrade
erreichen [17]. Zudem gibt es auch Untersuchungen mit Dampfspeichern,
um flexibel auf die vermehrt auftretenden Bedarfsschwankungen zu rea-
gieren [18]. Auch gibt es Überlegungen zur Entspannung des Dampfes
in einer Hochdruckturbine und der anschließenden Nutzung in der GTA
[19].
Die Nutzung von Solarwärme im GiD-Prozess wird seit einigen Jahren
durch die allgemein geförderte Solarforschung wieder vermehrt theoretisch
untersucht [20, 21]. Zudem gibt es ein Patent aus dem Jahre 1997 [22], das
konkret die Einbindung von solar erzeugtem Dampf in die Gasturbinenanlage
beschreibt. Ebenso gibt es Prozessuntersuchungen zur Integration von
Verdichterzwischenkühlungen zur Verbesserung des Wirkungsgrades des
GiD-Prozesses [23, 24]. Verschiedene Autoren halten GiD-Prozesse mit
elektrischen Bruttowirkungsgraden von über 50 % mit großen Anlagen
(< 20 MW), hohen Feuerungstemperaturen (1400-1600 °C) und modernen
Auslegungsmethoden für realisierbar [25, 26].
Eine Weiterentwicklung des GiD-Prozesses ist das TopCycle- oder auch
TopSpool-Konzept [27]. Dieses Konzept setzt auf einen zweistufigen Ga-
sturbinenprozess (Abbildung 2.5). Dabei soll eine kommerziell verfügbare
Gasturbine modifiziert und als Grund-Gasturbine (engl. base turbine) verwen-
det werden. Darauf aufsetzen soll eine neu zu entwickelnde Top-Gasturbine,
die die Luft nach einer Zwischenkühlung weiter verdichtet. In der folgenden
Brennkammer wird die Luft mit Dampf vermischt und mittels Verbren-
nung auf Turbineneintrittstemperaturen von 1400 °C erhitzt. Anschließend
werden die Rauchgase über beide Turbinen entspannt. Die Kopplung der
beiden Turbinenwellen erfolgt über ein externes Getriebe, um so den Ent-
wicklungsaufwand gering zu halten. Die Abwärme der Rauchgase nach
den Turbinen und der Zwischenkühlung wird zur Dampferzeugung genutzt.
Neben der Injektion des erzeugten Dampfes in die Brennkammer werden
in diesem Konzept auch die Turbinenschaufeln mit Dampf gekühlt. Damit
erreicht dieses Konzept hohe elektrische Anlagenwirkungsgrade, weist aber
auch verschiedene größere Entwicklungsrisiken auf. Die Top-Gasturbine, die
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Dampfkühlung von Bauteilen und die Verbrennung bei hohem Druck und



















Abbildung 2.5: Vereinfachte Darstellung einer TopSpool Anlage.
Im Zusammenhang mit dem GiD-Prozess wird wiederholt das Thema Dampf-
kühlung von Turbinenbauteilen erwähnt und theoretisch untersucht [28, 29,
30]. Bei der Dampfkühlung wird zwischen offenen und geschlossenen Syste-
men unterschieden. Die offene Dampfkühlung unterscheidet sich lediglich
im Kühlmedium von den heute angewendeten Kühltechnologien. Bei der
geschlossenen Dampfkühlung strömt der aufgeheizte Dampf nicht zur Prall-
/ Filmkühlung aus dem Bauteil aus und wird somit nicht dem Rauchgas
beigemischt, sondern separat abgeleitet und kann im Kraftwerksprozess
weiter genutzt werden. Allgemeine Vorteile der Dampfkühlung sind die hohe
spezifische Wärmekapazität des Dampfes und der gute Wärmeübergang.
Dadurch wird auch im Vergleich zur Luftkühlung ein geringerer Kühlmassen-
strom benötigt [29]. Bedenkt man, dass bei den heutigen Prozessparametern
von Gasturbinen über 20 % des Verdichtermassenstromes für die Kühlung
erforderlich sind, so bietet die Dampfkühlung die Möglichkeit einer signifi-
kanten Reduzierung der Verdichterleistung. Bei der offenen Dampfkühlung
steigen zusätzlich Leistung und Wirkungsgrad, da der Turbinenmassenstrom
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erhöht wird und der Dampf die Enthalpiedifferenz erhöht. Allerdings wirkt
sich die Dampfinjektion beim GuD-Prozess negativ aus, da der entnomme-
ne Kühldampf in der Dampfturbine nicht zur Verfügung steht, in der der
Dampf effizienter genutzt werden könnte [30]. Beim GiD-Prozess ergibt sich
durch die offene Dampfkühlung keine oder eine geringfügige Reduzierung
des Wirkungsgrades, je nach Konfiguration der Dampfkühlung. Wird der
Kühldampf für alle Stufen verwendet, so reduziert sich der Wirkungsgrad,
da der Dampf seine zusätzliche Arbeit nur über einen Teil der Stufen er-
bringen kann [31]. Die geschlossene Dampfkühlung hat den Vorteil, dass
der Druck des Kühldampfes unabhängig vom Verbrennungsgasdruck ist.
Durch die fehlende Vermischung des Dampfes mit dem Verbrennungsgas
wird dieses nicht zusätzlich abgekühlt. Zudem kann die entzogene Wärme
für den weiteren Dampfprozess genutzt werden. Allgemein kommt es aber
bei der Dampfkühlung aufgrund der deutlich geringeren Temperaturen des
Dampfes und des besseren Wärmeübergangs zu höheren Wärmespannungen
in den Bauteilen mit negativen Auswirkungen auf die Lebensdauer [32].
Hitachi verwendet beim HAT-Prozess deshalb eine Mischung aus Luft- und
Dampfkühlung, indem die Kühlluft mit Wasser aufgesättigt wird und somit
auch für eine verbesserte Wärmeabfuhr sorgt [10]. Diese aufgesättigte Luft
wird lediglich zur Kühlung des hinteren Teils der Schaufel verwendet, da sie
an der Vorderkante die bereits vorhandenen Wärmespannungen vergrößern
würde.
An eine Gasturbinenbrennkammer werden vielfältige Anforderungen gestellt.
Neben einer möglichst stabilen, sicheren und vollständigen Verbrennung der
jeweiligen Brennstoffe über einen weiten Lastbereich, müssen Druckverlust
und Emissionen der Brennkammer auf einem niedrigen und zulässigen Ni-
veau gehalten werden. Die Injektion von kleinen Mengen Dampf direkt in die
Primärzone von Diffusionsbrennkammern stellt eine einfache Möglichkeit
zur Reduzierung der Stickoxidbildung (DeNOx) dar. Durch den Dampf wird
die Verbrennungstemperatur abgesenkt und der Brennstoff gleichmäßiger
verteilt. Bei guter Durchmischung durch Anpassung der Brennergeome-
trie können bis zu 20 % Dampf bezogen auf den Verdichtermassenstrom
injiziert werden [33, 34]. Ohne ausreichende Durchmischung kommt es
zu kalten Zonen in der Brennkammer und einem unzulässigen Anstieg
der Kohlenmonoxid (CO)-Emissionen durch unvollständige Verbrennung.
Bei der Injektion des Dampfes in die Sekundärluft der Brennkammer oder
nach der Brennkammer wird zwar die Verbrennung nicht beeinflusst, jedoch
die Turbineneintrittstemperatur gesenkt, sofern die Brennkammer nicht
überfeuert wird. Das Absinken der Turbineneintrittstemperatur hat aber
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zur Folge, dass der ideale Kreisprozesswirkungsgrad nach Carnot absinkt
(Formel 2.3 2). Der reale Prozesswirkungsgrad steigt hingegen durch den
erhöhten Massenstrom. Insgesamt sind Dampfraten von über 20 % bezo-






Eine Besonderheit des GiD-Prozesses ist die Kondensation des injizierten
Dampfes aus dem Abgas. Je nach injizierter Dampfmenge und Luftüber-
schusszahl 𝜆 beginnt die Kondensation des Wassers bei etwa 40-60 °C.
Zu dieser Thematik gibt es theoretische Studien [35], die die Grenzen der
wirtschaftlichen Rentabilität der Wasserrückgewinnung untersuchen [36].
Dabei werden die Direktkondensation durch Eindüsen von Kühlwasser in
das Abgas und die Kondensation mittels Rauchgas-Luft und Rauchgas-
Wasser Wärmeübertrager untersucht [37], wobei De Paepe den berippten
Rauchgas-Wasser Wärmeübertrager für am geeignetsten hält. Weltweit gibt
es zwei industrielle GiD-Anlagen mit Rückkondensation. Die eine nutzt
einen Rauchgas-Wasser Wärmeübertrager [37], die andere einen Direkt-
kondensator [38]. Beide Anlagen können, laut Aussage von De Paepe und
Lupandin [37, 38], 100 % des eingebrachten Dampfes bei akzeptabler Was-
serqualität zurückgewinnen. Die tatsächliche Rückgewinnungsrate hängt
von der Differenz der Temperatur und Feuchte zwischen der Umgebungsluft
und den Rauchgasen am Schornstein ab. Beträgt diese Differenz null, so
wird sämtliches in die Anlage eingebrachtes Wasser und das Wasser aus
der Oxidation der Wasserstoffanteile des Brennstoffes zurückgewonnen. In
der Realität ist immer eine Differenz vorhanden, da das Rauchgas nicht
auf Umgebungstemperatur abgekühlt wird und am Austritt vollständig mit
Wasser gesättigt ist.3 Folglich entweicht ein gewisser Anteil an Wasser mit
dem Rauchgas in die Umgebung.
Für den HAT-Prozess gibt es ebenfalls Erfahrungen mit der Wasserrückge-
winnung. Die Versuchsanlage an der Universität Lund kann bei einer Abküh-
lung des Rauchgases mittels Wärmeübertrager auf unter 30 °C auch den
aus der Verbrennung resultierenden Wasserdampf teilweise auskondensieren
2 mit 𝑇𝑚𝑎𝑥 = maximale Temperatur des Prozesses, in diesem Fall 𝑇𝑚𝑎𝑥 = 𝑇𝑇,𝑖𝑛;
und mit 𝑇𝑚𝑖𝑛 = minimale Temperatur des Prozesses, in diesem Fall 𝑇𝑚𝑖𝑛 = 𝑇𝑈 .
3 Dies gilt unter der Annahme, dass das Rauchgas nach der Wasserrückgewinnung nicht
noch einmal erwärmt wird.
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[39]. Die Versuchsanlage in Hitachinaka City nutzt die Direktkondensation
und kann damit einen großen Teil (70-100 %) des eingebrachten Wassers
zurückgewinnen [40]. Beide Rückkondensate haben eine erhöhte H-NOx
(Salpetersäure) Konzentration bedingt durch die Stickoxide im Rauchgas
und damit einen niedrigen pH-Wert von 3-5. Die Qualität des Wassers
wird im Vergleich mit Trinkwasser in beiden Fällen als hoch eingestuft, so
dass bei der Versuchsanlage in Hitachinaka City keine und in Lund eine
Aufbereitung mittels Entgaser, Ultrafeinfilter und Mischbettionentauscher
als ausreichend angesehen wird [39, 40].
2.2 Historische Entwicklung des GiD-Prozesses
Schon 1903 verfügte die erste Gasturbinenanlage von Aegidius Ellving in
Norwegen über eine Dampfinjektion [41]. Die erste zur Stromerzeugung
genutzte Gasturbinenanlage von R. Armengoud und C. Lemale im Jahre
1906 in Paris verfügte ebenfalls über eine Dampfinjektion [42]. Die Patente
von Ernie 1923 [43], Lasley 1932 [44], Peterson 1953 [45] und B. Miller
1954 [46] dokumentieren die Entwicklung von Gasturbinenprozessen mit
Dampfinjektion. Zielstellung aller dieser Patente ist die Verbesserung des
Wirkungsgrades der Gasturbinenanlage um einige Prozentpunkte von damals
unter 30 % [42]. Es folgten Patente zur Optimierung des GiD-Prozesses und
der Anlagenregelung (Van Nest 1959 [47], Zara 1960 [48], Kydd 1972 [49]).
Im Jahre 1966 stellte die Firma Westinghouse auf der American Power
Conference den GiD-Prozess erstmals einem größerem Publikum vor [50].
Der Ölkonzern Exxon experimentierte im Jahre 1969 mit einer Gasturbine
mit Dampfinjektion und auch General Electric begann, Anfang der 1970er
Jahre experimentell diese Technologie an ihren Maschinen umzusetzen [41].
Die Vorteile der Nutzung von Zweiwellenanlagen werden ebenfalls schon
seit dieser Zeit untersucht [51].
Im Jahre 1976 bekam D.Y. Cheng ein Patent [52] zugeteilt, in dem er
nochmals verallgemeinert den GiD-Prozess vorstellt. Zudem zeigt er die
Vor- und Nachteile der einzelnen Prozesse (Gasprozess, Dampfprozess) auf.
Des Weiteren werden die Grenzen des GiD-Prozesses, im Speziellen die
maximale Dampfmenge bevor es zum Pumpen des Verdichters kommt,
erläutert. In diesem Patent wird auch erstmals ein Kondensator nach dem
Abhitzekessel vorgeschlagen und somit ein fast geschlossener Dampfpro-
zess realisiert. In dem nachfolgenden Patent von Cheng [53] werden die
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Möglichkeiten der Dampfinjektion noch ausgeweitet und Innovationen wie
die Schaufelkühlung mit Dampf vorgeschlagen. Es werden verschiedenste
Wärmequellen für den Prozess erörtert. Neben den bekannten Brennstoffen
wie Erdgas und Erdöl werden auch Solar- oder Kernenergie als Wärmequelle
vorgeschlagen. Zudem wird der GiD-Prozess mit dem GuD-Prozess, dem
rekuperierten GT-Prozess, dem GT-Prozess mit Wassereindüsung und dem
GT-Prozess mit Dampfinjektion zur Reduzierung der Stickoxide bei der
Verbrennung verglichen. Anschließend zeigt das Patent umfassend thermo-
dynamische Untersuchungen des GiD-Prozesses und legt dar, dass es mit
den gegebenen Randbedingungen ein thermodynamisches Optimum für den
GiD-Prozess gibt. Anhand eines Beispiels wird gezeigt, dass theoretisch
Kreisprozesswirkungsgrade von über 50 % erreicht werden können. In einem
weiteren Patent [54] geht Cheng auf die Regelung von GiD-Prozessen ein.
Er schlägt zur Steuerung solcher Anlagen ein in einem Rechner gespeicher-
tes mehrdimensionales Kennlinienfeld vor, das im Vorfeld berechnet wird
und die Anlage immer mit höchstem Wirkungsgrad bei der gewünschten
Leistung betreibt. Später folgten von Cheng noch Patente zur Regelung
von Mehrwellen-Gasturbinenanlagen [55], zur Regelung des Abhitzekessels
hinter der Gasturbinenanlage [56], sowie zum Anfahren [57] und Abfah-
ren [58] der kompletten Anlage. In einem Patent von 1992 [59] werden
dann noch einmal alle bisher vorgestellten Erfahrungen und Optimierungen
zusammengefasst.
Die ersten heute noch gut verfügbaren Untersuchungen und Versuche an
realen Maschinen wurden von Cheng in Zusammenarbeit mit der Firma In-
ternational Power Technologie (IPT) Ende der 1970er Jahre begonnen [50].
Dort wurde zuerst eine Gasturbinenanlage vom Typ Solar T-50 untersucht.
In Zusammenarbeit mit der Firma Allison4 wurde die Gasturbinenanlage
501KB untersucht. Es wurden thermodynamische Abschätzungen und auch
Wirtschaftlichkeitsrechnungen durchgeführt, die die erhöhte Effizienz und
geringeren Erzeugungskosten für Strom und Wärme darstellen [60]. Im
Jahre 1982 wurde eine erste Anlage mit dem GiD-Prozess und der Allison
501KB Gasturbinenanlage an der San Jose State University installiert [9].
Diese Gasturbinenanlage demonstrierte, dass sich der Bruttoanlagenwir-
kungsgrad von 28 % auf 39 % und die elektrische Leistung von 3,5 MW
auf 6 MW steigern lässt. Es folgten weitere Gasturbinenanlagen dieses Typs
zur Wärmeversorgung von Gebäuden und Industrieanlagen. Die Anlage bei
4 Die Firma Allison gehörte zu Beginn der Untersuchungen zu General Motors und später
zu Rolls Royce. Aktuell hat Siemens die Rechte an den Maschinen und vertreibt sie u.a.
über die Firma Centrax.
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der Firma Frito-Lay in Kalifornien [61] demonstrierte, dass der GiD-Prozess
auch mit stark schwankenden Wärmeabnahmen von Industrieprozessen
zurechtkommt.
Für den sicheren Betrieb der Gasturbinenanlage bei der erhöhten Leistung
von bis zu 6 MW muss die Allison 501KB modifiziert werden. Die Welle
und die Lager werden verstärkt. Zusätzlich werden Schutzschichten auf
die erste Leit- und Laufschaufelreihe der Maschine aufgebracht. Bei ho-
hen Dampfbeladungen muss die Brennkammer neben der Luft auch eine
große Menge Dampf auf die Turbineneintrittstemperatur erwärmen. Zum
Einfluss der Dampfinjektion auf die Lebensdauer der Gasturbinenanlage
und ihrer Teilkomponenten sind praktische Untersuchungen ebenfalls von
Cheng bekannt. Dabei stellte er keine relevanten Änderung der Bauteiltem-
peraturen und somit der thermischen Beanspruchung im GiD-Betrieb fest
[62], die sich negativ auf die Lebensdauer und Verfügbarkeit der Anlage
auswirken würden. Kellerer und Spangenberg berichten ebenfalls über gute
Erfahrungen mit dieser Gasturbinenanlage in Bezug auf die Anlagenverfüg-
barkeit am Forschungsstandort Garching der TU München [63]. Dort wurde
die Anlage als Heizkraftwerk und Notstromversorgung für den Standort
betrieben. Zusätzlich fanden Entwicklungen zum optimalen Betrieb und
der vollautomatischen Steuerung der Anlage hinsichtlich der Strom- und
Wärmeerzeugung in Abhängigkeit des Strompreises und des Wärmebedarfes
statt.
Neben den Arbeiten mit der Allison 501KB Gasturbine hat IPT auch mit
einer Garrett 831 Gasturbine experimentiert [64]. Diese Gasturbine hat
eine nominelle elektrische Leistung von 560 kW und einen thermischen
Wirkungsgrad von etwas unter 20 %. Durch die Dampfinjektion konn-
te der Wirkungsgrad experimentell bei konstanter Leistung von 400 kW
von 17,5 % auf 23 % gesteigert werden. Eine entsprechende Berechnung
zeigt, dass bei 500 kW eine Steigerung des Wirkungsgrades von 19 % auf
26 % möglich wäre. Dadurch würden etwa 25 % Brennstoff eingespart.
Bei einer entsprechenden Modifikation der Gasturbine wäre theoretisch
eine Leistungssteigerung auf 1,1 MW bei einem Wirkungsgrad von 34 %
möglich.
Bedingt durch den Aufkauf der Firma International Power Technologie von
der Österreichischen Firma ELIN im Jahre 1990 wurden einige Anlagen
in Westeuropa errichtet [65]. Besonders hervorzuheben ist die Anlage bei
dem Autobauer Carrozzeria Bertone in Grugliasco in Nord-Italien [66], die
als erste bekannte Anlage die Rückkondensation des injizierten Dampfes
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im industriellen Umfeld umsetzt [37]. Nachdem 1999 International Power
Technologie vom damaligen Management zurückgekauft wurde, konzentriert
sich diese Firma im Wesentlichen auf den Service von Gasturbinenanlagen
mit Dampfinjektion. Damit verschwand aber auch die Präsenz des GiD-
Prozesses auf dem europäischen Markt. Allein IPT hat im Zeitraum von 1984
bis 1999 über 100 GiD-Anlagen auf Basis der Allison 501 Maschinenreihe,
größtenteils in Japan, errichtet.
Neben International Power Technologie hat General Electric schon im Jahre
1979 begonnen, den GiD-Prozess unter dem Markennamen STIG (Steam
injected gas turbine) für die Gasturbinen LM2500, LM5000 und LM1600
zu entwickeln [41]. Bei diesen Gasturbinenanlagen handelt es sich um
Aero-Derivative, die über eine separate Nutzleistungsturbine verfügen und
bei denen an verschiedenen Stellen Dampf injiziert wird [67]. Neben der
Injektion in und nach der Brennkammer gibt es eine weitere Injektion direkt
vor der Niederdruckturbine. Dadurch kann die Menge des injizierten Dampfes
nochmals erhöht werden, allerdings wird Dampf auf zwei unterschiedlichen
Druckniveaus benötigt.
GE beschränkt sich auf die Entwicklung der eigentlichen Dampfinjektion,
während IPT auch den Abhitzekessel inklusive der Regelung im Anlagen-
konzept berücksichtigt. Dadurch lassen sich die Anlagen von IPT schnel-
ler starten und erreichen teilweise höhere Wirkungsgrade [50, 68]. Aus
diesem Grund werden von IPT seit 1994 für die GE LM2500 und die
weit verbreiteten GE Frame 7 Umbausätze zur Dampfinjektion angebo-
ten.
Kawasaki Heavy Industries (KHI) erwarb im Jahre 1987 eine Lizenz zur
Nutzung der Patente von Cheng mit ihrer M001ACC Gasturbinenanlage
[41]. Diese Gasturbinenanlage hat eine nominelle Leistung von 1,5 MW, die
sich durch die Dampfinjektion auf 2,3 MW steigern lässt [9]. Des Weiteren
hat KHI die Dampfinjektion auch bei der nächst größeren Gasturbinenanlage
M7A implementiert. Bei dieser Anlage werden Dampfdüsen an verschiede-
nen Positionen in der Turbine, ähnlich dem Konzept von GE, eingesetzt und
steigern die elektrische Leistung von 5,5 MW auf 6,5 MW beziehungsweise
von 6,5 MW auf 7,5 MW je nach Entwicklungsstufe der GTA. In Japan
werden diverse von KHI gebaute Gasturbinenanlagen mit Dampfinjektion
betrieben. In Europa gibt es nach Aussage der Kawasaki Gas Turbine Europe
GmbH aktuell nur eine in Betrieb befindliche Anlage mit zusätzlicher Dampf-
injektion dieses Herstellers an der TU Dresden.
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Ein weiterer Anbieter von Gasturbinenanlagen mit Dampfinjektion ist die
ukrainische Firma Zorya Mashproekt mit der Aquarius Baureihe. Nach
ersten Versuchen mit einer 100 kW Gasturbinenanlage im Jahre 1986, bau-
te diese Firma 1995 eine 25 MW Versuchsanlage Aquarius-25 mit einer
modifizierten GT15000S Gasturbine [38]. Diese Gasturbinenanlage hat bei
ISO-Bedingungen eine nominelle elektrische Leistung von 17 MW mit einem
Bruttoanlagenwirkungsgrad von 35 %. Durch die Dampfinjektion kann die
Leistung auf 25 MW und einen Wirkungsgrad von 43 % gesteigert werden.
Mit dieser Anlage konnte ebenfalls eine Rückkondensation des eingebrachten
Dampfes demonstriert werden. Neben der Aquarius-25 bietet Zorya Mas-
hproekt auch die Gasturbinenanlage Aquarius-16 mit 16 MW elektrischer
Leistung und 45 % Bruttoanlagenwirkungsgrad bei Dampfinjektion an. Diese
Gasturbine basiert auf der GT10000S Gasturbinenanlage mit einer Leistung
von 10 MW und einem Wirkungsgrad von 36 % unter ISO-Bedingungen.
Eine solche Anlage ist seit 2001 in der Gasverdichterstation Stavishenskaya




Der GiD-Prozess wird zwar seit langem untersucht und wurde vielfach um-
gesetzt. Zu verschiedenen Aspekten des Prozesses gibt es aber bisher keine
oder nur unzureichende Aussagen. Besonders hervorzuheben sind dabei die
bisher unzureichend untersuchten Fragestellungen:
• Welche Auswirkungen hat die Dampfinjektion auf den Betriebspunkt
von Turbine und Verdichter?
• Wie wirkt sich ein verringerter Verdichtermassenstrom bei Dampfin-
jektion auf den Prozess aus?
• Welchen Einfluss hat die Dampfinjektion auf die Strömung in der
Gasturbine? Wie gleichmäßig erfolgt die Dampfinjektion?
Auf dem Gebiet der Wasserrückgewinnung gibt es bisher nur wenige ver-
fügbare Erkenntnisse. Zur Erweiterung der Wissensbasis werden folgende
Fragestellungen untersucht:
• Welche Anforderungen werden an die Wasserqualität gestellt und
welche Qualität hat das zurückgewonnene Wasser?
• Wie hoch ist die Rückgewinnungsrate und wie kann sie erhöht werden?
Zur Untersuchung und Beantwortung der Fragestellungen steht im Lehr-
und Versuchskraftwerk der Technischen Universität Dresden eine GiD-
Versuchsanlage zur Verfügung. Die Nutzung dieser Anlage bringt folgende re-
levante und interessante Fragestellungen mit sich:
• Welche Grundanforderungen sind an die Messtechnik, Prozesssteue-
rung und -regelung zu stellen?
• Wo liegen die Grenzen der eingesetzten Anlage? Insbesondere welche




Zur Untersuchung und Beantwortung der aufgeführten Fragestellungen
werden Prozessthermodynamische Modelle entwickelt und Simulationen
durchgeführt. Diese werden unterstützt durch experimentelle Untersuchun-
gen an der GiD-Versuchsanlage. Mit Hilfe dieser Ergebnisse sollen die
Modelle abgeglichen und verfeinert werden. Zur Beantwortung der Frage-
stellungen rund um die Strömungen in der Turbine werden die entspre-
chenden Bereiche modelliert und entsprechende Strömungssimulationen
durchgeführt. Abschließend sollen das Potential des GiD-Prozesses und
seine Anwendungsfelder bestimmt werden.
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4.1 Übersicht und Schaltung
Zur Prozessvalidierung und Untersuchung des Anlagenverhaltens steht seit
Anfang des Jahres 2012 im Zentrum für Energietechnik (ZET) der Tech-
nischen Universität Dresden eine GiD-Versuchsanlage zur Verfügung. Die
Anlage besteht aus einer Gasturbine der 600 kWel Klasse mit nachgeschal-
tetem Abhitzekessel und den notwendigen Nebenanlagen (Abbildung 4.1).
Die Versuchsstände aller Technikumsbereiche im Zentrum Energietechnik
werden von der Kesselanlage entsprechend ihres Bedarfes mit Warmwasser
und Dampf auf dem benötigten Niveau versorgt. Nicht benötigter Dampf
wird zu Heizzwecken über ein Reduzierventil entspannt und in einen Heiz-
kondensator geleitet, der Fernwärme in das Netz der TU Dresden einspeist.
Alle sauberen Kondensate der Anlage werden in einem drucklosen Konden-
satbehälter gesammelt und anschließend zurück in den Speisewasserbehälter
gefördert. In diesem Behälter findet eine Vorwärmung auf circa 100 °C
und die thermische Entgasung des Speisewassers statt. Wasserverluste im




Abbildung 4.1: Vereinfachtes Anlagenschema der GiD-Versuchsanlage im ZET.
4.2 Beschreibung der Gasturbinenanlage
Herzstück der Versuchsanlage ist eine GPB06-PLUS Gasturbinenanlage
der Kawasaki Gas Turbine Europe GmbH mit einer maximalen elektrischen
Bruttoleistung von 650 kWel. Die eigentliche Gasturbineneinheit wird vom
Hersteller als S2A-01 bezeichnet und ist mit der nächstgrößeren Maschinen-
serie M1A verwandt (Abbildung 4.2).5 Die Maschinen wurden Anfang der
1980er Jahren entwickelt [69] und sind heute noch mit Weiterentwicklungen
und Leistungssteigerungen erhältlich.
Die Luft für die Gasturbine und deren Kühlung wird über das Dach an-
gesaugt. Direkt am Lufteintritt befindet sich ein Filter (Coalescer) der
Filterklasse G2, der grobe Verschmutzungen (Laub) und Wassertröpfchen
(Regen) abhalten soll. In zwei getrennten Strängen wird die Kühlluft für die
Schallhaube und die Verbrennungsluft durch das Filterhaus über der Schall-
haube der Gasturbine geführt. Im Filterhaus befinden sich Filter der Klasse
G4 (für Partikel >10 µm) und für die Verbrennungsluft noch zusätzlich Filter
der Klasse F7 (für Partikel 1 bis 10 µm, mittlerer Wirkungsgrad bei Partikeln
0,4 µm > 80 %). Im Verbrennungsluftstrang erzeugt das Filterhaus mit neu-
wertigen Filtern einen Druckverlust von 3-4 mbar gegenüber der Umgebung.
5 Die Komplettanlage mit der M1A Gasturbineneinheit wird je nach Entwicklungsstufe
als GPB15 (1,5 MWel) oder GPB17 (1,7 MWel) bezeichnet.
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Abbildung 4.2: Schnitt durch die Gasturbine M1A (GPB15). Quelle: Kawasaki.
Dieser Wert schwankt abhängig vom Betriebspunkt der Anlage und der
durch den Verdichter angesaugten Luftmenge.
Der zweistufige Radialverdichter der GTA komprimiert die angesaugte und
gefilterte Luft mit einem Gesamtdruckverhältnis von 𝜋𝑉 = 8-10 je nach
Betriebspunkt (𝜋𝑉 = 9,5 bei Nennleistung und ISO-Bedingungen). Dabei
hat die erste Verdichterstufe ein Druckverhältnis von 3,5 bis 3,9 und die
zweite von 2,4 bis 2,5. Vor dem Verdichter befindet sich im Ansaugkanal
ein verstellbares Leitgitter mit Drosselwirkung zur Beeinflussung des Ver-
dichterbetriebspunktes und zur Reduzierung des Verdichtermassenstromes.
Mit Hilfe dieses Leitgitters kann der Druckverlust über der Ansaugstrecke
auf den maximal vom Hersteller freigegebenen Wert von 5,6 mbar erhöht
werden.
An den Verdichter schließt sich eine Silobrennkammer mit Diffusionsbrenner
an, in der Erdgas verbrannt wird. Zur Einhaltung der Emissionsgrenzwerte
und Reduzierung der Stickoxidemissionen werden bis zu 250 kg/h Dampf
direkt in die Primärzone der Brennkammer injiziert. Hinter der Brennkam-
mer befindet sich ein Ring, durch dessen vier Düsen bis zu 1600 kg/h
zusätzlicher Dampf eingebracht wird (Abbildung 4.4). Diese Dampfmen-
ge wird in der weiteren Arbeit als PLUS-Dampf bezeichnet, während die
Dampfmenge zur Reduzierung der Stickoxide DeNOx-Dampf genannt wird.
Die PLUS-Dampfdüsen verfügen über seitliche Bohrungen, durch die im
Falle keiner PLUS-Dampfinjektion Sekundärluft den Rauchgasen zugemischt
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Abbildung 4.3: Zeichnung der GTA. Quelle: Kawasaki.
wird. Damit wird verhindert, dass heiße Rauchgase durch die Düsen zurück
in das Dampfsystem strömen und dieses durch die hohen Temperaturen
beschädigt wird.
Bevor Dampf in die Turbine injiziert wird, reduziert ein Ventil den Druck von
den 24 bar des Kessels auf 12 bar für die Gasturbinenanlage. Danach wird der
Dampf auf die beiden Stränge für DeNOx und PLUS-Dampf aufgeteilt (Ab-
bildung 4.5). In beiden Strängen befindet sich je eine Dampfmengenmessung
und ein Tropfenabscheider, da Wassertropfen die Gasturbine beschädigen
könnten und somit unbedingt vermieden werden müssen. Danach folgt
innerhalb der Schallhaube je ein Regelventil mit einer Rückschlagklappe und
eine kurze Rohrleitungs- und Schlauchverbindung bis zur Brennkammer.
Zum Vorwärmen der Dampfstrecke bis zu den Regelventilen gibt es je einen
Bypass durch den Kondensatableiter des Tropfenabscheiders. Dieser wird
während der Anfahrprozedur solange geöffnet und der Dampf über Dach
abgeblasen, bis das Gehäuse des Tropfenabscheiders eine Mindesttempe-
ratur von 191 °C erreicht hat. Der Bereich hinter den Regelventilen und
Rückschlagklappen bis zu den Dampfdüsen wird mit zurückströmender
Verdichterluft vorgewärmt. Bei ausreichenden Temperaturen im Dampf-
system wird der Bypass geschlossen und die Regelventile öffnen langsam.
Die Öffnung des DeNOx-Regelventils wurde durch den Hersteller bei der
Inbetriebnahme der GTA entsprechend der Stickoxidemissionen leistungs-
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Abbildung 4.4: Foto der Brennkammer mit eingebauten Dampfdüsen und vereinfachte
Skizze.
abhängig eingestellt. Die PLUS-Dampfinjektion mit bis zu 1600 kg/h ist
im Leistungsbereich von 70 % bis 100 % (450-650 kW) variabel möglich.
Die PLUS-Dampfmenge wird als Parameter in kg/h der Anlage vorgegeben.
Der Leistungsregler der Anlage reduziert entsprechend der Dampfmenge die
Gasmenge, um die vorgegebene Leistung konstant zu halten. Das Dampf-
system verfügt zur weiteren Absicherung über Kondensatableiter, einen
Schmutzfänger am Eingang und ein separates Überdruckventil [70]. Die
Beschreibung der durch den Hersteller vorgegebenen Dampfqualität erfolgt
in Abschnitt 4.4.
Nach der PLUS-Dampfinjektion wird das Rauchgas in der dreistufigen unge-
kühlten Axialturbine entspannt. Unter der Annahme, dass die Brennkammer
einen konstanten Druckverlust von 0,45 bar (5 % des Verdichteraustritts-
druckes) erzeugt, haben die Turbinenstufen ein Druckverhältnis von etwa
2,4 über der ersten Stufe, 1,9 über der zweiten Stufe und 2,1 über der
dritten Stufe. Anschließend folgt ein Diffusor, der die Strömung verzögert
und durch den Druckaufbau die Energieausnutzung der Turbine verbes-
sert.
Der Rotor besteht aus mehreren Scheiben und wird über einen innen liegen-
den Zuganker verspannt. Zur Kühlung dieses Zugankers und des Lagers auf
der Turbinenseite wird der Rotor im Inneren von Kühlluft aus dem Verdichter
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Abbildung 4.5: Rohrleitungs- und Instrumentenfließschema des Dampfsystems an der
Schallhaube der GPB06 Gasturbinenanlage [70].
durchströmt. Der Rotor der Turbine hat eine Drehzahl von 31375 U/min
und überträgt seine Leistung auf der Verdichterseite an ein Getriebe. Das Ge-
triebe reduziert die Drehzahl für den Generator auf 1500 U/min. Zusätzlich
wird über das Getriebe die Hauptölpumpe angetrieben und der Startmotor
für das Anfahren der Gasturbinenanlage eingebunden. Das Getriebe ist
zugleich die leistungsbegrenzende Komponente der Gasturbinenanlage. Alle
Komponenten der Anlage sind in einem schallisolierten Gehäuse montiert,
das über eine separate Luftkühlung verfügt. Über die Lüftung werden die
in Wärme umgesetzten Verluste des Generators, des Getriebes, der Lager
und des heißen Gasturbinengehäuses an die Umgebung abgeführt. Zudem
verhindert die Lüftung eine unzulässig hohe Gaskonzentration durch kleine
Leckagen in der Schallhaube.
Die Anlage besitzt neben der Instrumentierung zum sicheren Betrieb noch
einige Zusatzmessstellen. So werden zum Beispiel die Verdichteraustritts-
temperatur, der Druck zwischen den Verdichterstufen und die Luftfeuchte
am Eintritt der Gasturbinenanlage erfasst (Abbildung 4.6). Alle relevanten
Messstellen und ihre Messgenauigkeiten sind in der Tabelle B.4 des Anhangs
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aufgelistet. Die Messwerte werden von der automatisierten Steuerung der
Gasturbinenanlage erfasst. Diese überwacht den sicheren Betrieb der Anlage
und regelt die Leistung oder die Drehzahl. Eine Reglung auf eine konstante
Abgastemperatur, wie sie bei größeren Kraftwerksgasturbinen angewandt
wird, ist nicht vorgesehen.
Abbildung 4.6: Vereinfachte Darstellung der relevanten Messstellen der GTA an der TU
Dresden.
Die Betriebsmesstechnik der Gasturbinenanlage erfasst mit sechs Messstellen
die Abgastemperatur, allerdings sind die verwendeten Thermoelemente hard-
wareseitig so verschaltet, dass nur zwei gemittelte Temperaturen angezeigt
werden. Zur Ermittlung von radialen und winkelabhängigen Unterschieden
der Abgastemperatur ist eine zusätzliche Messeinrichtung mit 21 Mess-
stellen im Abgaskanal installiert worden (Abbildung 4.7). Das Messkreuz
bestimmt die Temperatur auf vier Radien (𝑅1 = 325 𝑚𝑚, 𝑅2 = 275 𝑚𝑚,
𝑅3 = 210 𝑚𝑚, 𝑅4 = 90 𝑚𝑚), die vier etwa gleichgroße Kreisringflächen
repräsentieren. Auf den äußeren drei Radien sind je sechs Thermoelemente
im Abstand von 60° angeordnet, die innerste Kreisfläche wird von drei
Thermoelementen mit 120° Abstand erfasst. Die Mantelthermoelemente
sind in Edelstahlrohren geführt und ragen mit ihrer Messspitze circa 5 mm
in die Abgasströmung hinein.
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Einige wissenschaftlich interessante Größen können bei der Anlage bedingt
durch die baulichen Situationen und Haftungsfragen nicht erfasst werden.








































Abbildung 4.7: Aufbau der zusätzlichen Abgastemperaturmessung der Gasturbinenanlage
im ZET.
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4.3 Abhitzekessel und Wasserrückgewinnung
Der Gasturbinenanlage ist ein Abhitzekessel der Firma Keim Kesselbau
GmbH nachgeschaltet. Im zentralen Großraumwasserkessel strömen die
heißen Rauchgase durch viele kleine Rohre, die von Wasser umgeben sind.
Dadurch kühlt sich das Rauchgas der Turbine auf etwa 240 °C ab und
erzeugt damit bis zu 2000 kg/h Sattdampf bei 24 bar Überdruck. Der vom
Gasturbinenabgas durchströmte Teil befindet sich über einem kleineren,
konventionell mit Erdgas befeuerten Heißwasserkessel (Abbildung A.13 im
Anhang). Dieser wird unter anderem zur Simulation von externer oder
regenerativer Zusatzwärme genutzt. Unabhängig von der Turbine (speziell
bei Stillstand der Turbine) können nur mit diesem Teil des Kessels bis zu
1000 kg/h Sattdampf produziert werden. Die Abgase des Brenners des
Heißwasserkessels werden über einen separaten Schornstein abgeführt, da es
sonst zum Rückströmen oder zum Rückstau von Rauchgasen aufgrund von
unterschiedlichen Drücken der Abgase kommen könnte. Beide Kesselteile
sind über einen Naturumlauf und einen kleinen Zwangsumlauf mittels Heiß-
wasserpumpe gekoppelt. Das Rauchgas der Gasturbine durchströmt nach
dem eigentlichen Kessel einen Economiser zum Vorwärmen des Speisewas-
sers. Im Economiser kann es bereits zum Verdampfen des Wassers kommen.
Dies ist zulässig, da der Economiser tiefer als der Kessel positioniert ist und
die entstehenden Dampfblasen in den Kessel aufsteigen können (Abbildung
4.8).
Nach dem Economiser durchströmt das Rauchgas der Turbine das erste
Heißwasserregister und kühlt dabei auf etwa 125 °C ab. Das Heißwasser
erwärmt sich dabei von etwa 80 °C auf circa 140 °C. Anschließend folgt im
Abgaspfad eine Bypassklappe zur Regelung der Durchströmung des Kon-
densationsteils. Der Kondensationsteil verfügt über drei weitere Kühlregister
in Edelstahlbauweise zur Kondensation des im Abgas enthaltenen Wassers
(Abbildung 4.9). Um das anfallende Kondensat optimal abzuführen, strömt
das Rauchgas in diesem Teil senkrecht nach unten. Als erstes ist ein weiteres
Heißwasserregister angeordnet, in dem das Rauchgas an den Kondensati-
onspunkt geführt wird. Im zweiten Kühlregister, das Hausheizungswärme
auskoppelt, geschieht die Nebelbildung in Abhängigkeit des Wassergehalts
(der relativen Luftfeuchte) des Rauchgases. Dabei wird das Heizungswasser
des Registers von etwa 50 °C auf circa 85 °C erwärmt. Danach wird das
Rauchgas im dritten Register vom Nassbereich bis hin zur Unterkühlung
des Kondensats gebracht. Die Wärme dieses letzten Registers kann zur
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Abbildung 4.8: Schaltungsschema des Abhitzekessels im ZET. Quelle: Keim Kesselbau
GmbH.
Warmwassererzeugung genutzt werden, da das Kühlwasser dieses Registers
von etwa 30 °C auf circa 50 °C erwärmt wird. Durch die unterschiedlichen
im Abgas enthaltenen Dampfmengen kommt es je nach Betriebspunkt
zu Änderungen bei den Wärmeübergängen, sodass sich die Bereiche des
Nebel- und Nassgebietes innerhalb des Kondensationsteils verschieben. Das
Kondensat aus dem Rauchgas wird in einem separaten Edelstahltank unter-
halb der Anlage gesammelt und je nach Qualität der Wasseraufbereitung
zugeführt oder als Abwasser verworfen. Im Versuchszeitraum Winter 2014
/ 2015 wurde die Rückkondensation im Rahmen einer studentischen Arbeit
erweitert [71]. Ziel war es, die ausfallende Kondensatmenge durch Einsprit-
zen von Wassertröpfchen in das Rauchgas zu erhöhen. Die Wassertröpfchen
bilden dabei zusätzliche Kondensationskeime, an denen die Kondensation im
Rauchgas beginnen kann. Dazu wurden vor dem letzten Wärmeübertrager
(Kühlwasserregister) fünf Lanzen mit je drei Wasserdüsen angeordnet, die
möglichst gleichmäßig Kondensat auf diesem versprühen. Das Kondensat
wird dabei direkt dem Sammelbehälter entnommen und über eine Pumpe
mit einem Durchsatz von 800 l/h ohne weitere Kühlung den Sprühlanzen
zugeführt (Abbildung 4.10).
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Abbildung 4.9: Schaltungsschema der Wärmeauskopplung und Wasserrückgewinnung im
ZET. Quelle: Keim Kesselbau GmbH.
Zusätzlich verfügt die Kesselanlage noch über einen separaten mit Erd-
gas befeuerten Überhitzer, der den Dampf bis circa 320 °C überhitzen
kann. Auf einen im Abhitzekessel integrierten Überhitzer wurde aufgrund
der niedrigen Abgastemperaturen bei der Dampfinjektion verzichtet (sie-
he auch Kapitel 5). Der Feuerraum des Überhitzers ist mit feuerfestem
Beton ausgekleidet. Dies führt zu einem relativ trägen Verhalten. Zum
Schutz vor zu hohen Temperaturen des Wärmeübertragers im Rauchgas
des Überhitzers, benötigt dieser eine Mindestdurchströmung von 1000 kg/h
Sattdampf.
Der Abhitzekessel mit allen Wärmeübertragern erzeugt rauchgasseitig einen
Druckverlust von etwa 20 mbar. Der maximal zulässige Abgasgegendruck der
Gasturbine beträgt 25 mbar. Zur Regelung der Wärmezufuhr der Gasturbine
zum Abhitzekessel oder bei Betrieb der Gasturbine ohne Kessel, kann der
Bypass genutzt werden (Abbildung 4.1). Die Bypassklappen ermöglichen
ein stufenloses Umschalten zwischen Durchströmung des Abhitzekessels
und Betrieb über den Bypass.
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Abbildung 4.10: Vereinfachte schematische Darstellung des Bilanzraums um den letzten
Wärmeübertrager zur Kondensation des Wassers im Rauchgas.
4.4 Prozesswasseraufbereitung
Der Frischdampf muss für die Injektion in die Gasturbinenanlage bestimmte
Qualitätsmerkmale erfüllen. Eines der wichtigsten ist eine entgaste elektri-
sche Leitfähigkeit kleiner 1 µS/cm des Frischdampfes, die eine Konzentration
von Ionen ausschließt, welche eine Beschädigung der Turbinenschaufeln
durch Ablagerungen oder Materialangriff verursachen würden. Die Kon-
zentration von Silicaten beziehungsweise Kieselsäure ist eine weitere be-
deutsame Größe. Die vom Hersteller geforderte Dampfqualität, die nicht
der Speisewasserqualität entsprechen muss, ist in Tabelle B.1 des Anhangs
aufgeführt.
Die Wasseraufbereitung für das Speisewasser ist zum Erreichen der ho-
hen Qualität dreistufig ausgeführt (Abbildung 4.11). In der ersten Stufe
wird das Wasser durch zwei abwechselnd arbeitende Ionentauscher enthär-
tet. Dabei werden die im Wasser gelösten Erdalkali-Kationen von Calium
(𝐶𝑎2+) und Magnesium (𝑀𝑔2+) durch Natrium-Kationen (𝑁𝑎+) ersetzt.
Die Regeneration der Ionentauscher erfolgt mit einer Natriumchlorid-Lösung
(Kochsalz). Der Enthärtung folgt ein Feinfilter zum Schutz der anschlie-
ßenden Umkehrosmose. In der Umkehrosmose wird durch Erzeugung eines
44
4.4 Prozesswasseraufbereitung
Drucks, der dem natürlichen Konzentrationsgefälle entgegenwirkt, und einer
semipermeablen Membran die Osmose umgekehrt. Damit entstehen aus
dem zugeführten Wasser ein Konzentrat und ein Permeat. Bei der instal-
lierten Anlage werden etwa 25-35 % des Wassers als Konzentrat verworfen.
Das Permeat hat eine elektrische Leitfähigkeit von etwa 5-7 µS/cm und
wird im Permeatbehälter zwischengelagert. Aus diesem Behälter wird auch
Wasser für die Verdunstungskühlung der Kühltürme und zum Befüllen der
Wasserkreisläufe im ZET entnommen. Für das Speisewasser des Kessels ist
diese Qualität nicht ausreichend, weshalb weitere Mischbettionentauscher
folgen. In diesen Ionentauschern befinden sich spezielle stark saure und
stark basische Ionenaustauschharze, die noch vorhandene Falschionen nahe-
zu vollständig entfernen. Zur Sicherheit sind zwei Mischbettionentauscher
hintereinander geschaltet. Ein darauf folgender Feinfilter verhindert das
Ausspülen der Ionenaustauschharze in den Speisewasserbehälter. Das Spei-
sewasser hat anschließend eine elektrische Leitfähigkeit kleiner 0,2 µS/cm.
Nicht benötigtes Wasser wird zurück in den Permeatbehälter geführt, wo-
mit sich dessen Wasserqualität auch bei geringen Abnahmen und langen
Standzeiten nicht übermäßig verringert. Im Speisewasserbehälter wird das
Wasser mittels Sattdampf vorgewärmt und thermisch entgast. Vor dem
Eintritt in den Kessel wird das Wasser mit Ammoniumhydroxid und Lithium-
hydroxid konditioniert. Diese beiden Chemikalien stellen einen pH-Wert von
9-10 im Kesselwasser ein (alkalische Fahrweise) und binden verbliebenes
Kohlendioxid.




Zur Überwachung der Wasserqualität verfügt die Anlage über acht Online-
Analyse-Instrumente. Diese messen kontinuierlich die Leitfähigkeiten des
Frischdampfes, des Kesselwassers, des Speisewassers und des Kondensates.
Zusätzlich wird der pH-Wert des Kessel- und des Speisewassers erfasst.
Im Speisewasser wird ergänzend noch die Sauerstoffkonzentration gemes-
sen. Abhängig von diesen Werten wird die Dosierung von Ammonium-
hydroxid und Lithiumhydroxid eingestellt. Die Kieselsäurekonzentrationen
des Speisewassers und des Frischdampfes werden ebenfalls kontinuierlich
bestimmt. Ein Anstieg dieses Wertes deutet auf Undichtigkeiten im Dampf-
system hin und würde zu einer Stilllegung und Überprüfung des Kessels
führen.
4.5 Betriebsmesstechnik und Prozessüberwachung
Die Steuerung und Regelung der Anlage erfolgt über ein zentrales Pro-
zessleitsystem (PLS), wobei einige Anlagenkomponenten (z.B. die Gas-
turbinenanlage) weitreichend teilautomatisiert sind und nur übergeordnet
Signale mit dem PLS austauschen. Das PLS bietet eine graphische Be-
dienoberfläche, die an mehreren Bedienplätzen im ZET verfügbar ist. Die
Auswertung der Messsignale und Ansteuerung der Regelorgane für das
PLS erfolgt über mehrere im ZET verteilte speicherprogrammierbare Steue-
rungen. Schnelle und sicherheitsgerichtete Regelkreise sind hingegen mit
dezidierten Industriereglern und Relais aufgebaut. Die relevanten Messwerte
aller Anlagenkomponenten werden mit dem Prozessleitsystem erfasst und
ständig über dieses auf einem eigenen Datenbankserver langzeitarchiviert.
Das ZET verfügt über mehr als 250 Messstellen, die direkt im zentralen
PLS oder indirekt über die autark automatisierten Anlagen wie zum Bei-
spiel die Gasturbinenanlage und den Abhitzekessel auflaufen. Mehr als die
Hälfte dieser Messstellen sind in der GiD-Versuchsanlage installiert. Die
restlichen Messstellen erfassen und regeln weitere Nebenanlagen und die Ver-
sorgung der anderen Bereiche des ZET. Die jeweils aktuellen Messwerte von
Druck- und Durchflusssensoren werden überwiegend im 10 Sekundentakt
aufgezeichnet. Die aktuellen Messwerte der trägeren Temperatursensoren
werden im 30 Sekundentakt gespeichert. Weitere Messwerte von einzel-
nen Versuchsständen werden mit eigenen Erfassungssystemen in separaten
Datenbanken archiviert. Auch die Wetterdaten einer Messstation an der
TU Dresden werden in diesem System archiviert. Zur Auswertung und
Zusammenführung der verschiedenen Messdatenarchive wird eine selbst
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entwickelte, sehr flexible webbasierte Programmoberfläche genutzt. Diese
ermöglicht ein erstes schnelles Sichten und Analysieren der Daten mittels




5 Qualifizierung der Anlage und
Erkenntnisse aus dem Betrieb
5.1 Versuchsprogramm
Im Jahre 2012 erfolgte die Inbetriebnahme der Versuchsanlage mit ersten
Tests zum stabilen Betrieb und zur Abnahme. Im Zeitraum März 2013
bis April 2014 wurden Versuche zur Ermittlung des Betriebsverhaltens der
Anlage bei Dampfinjektion durchgeführt. Bei diesen Versuchen lag der
Fokus auf den Grenzen der Dampfinjektion sowie den Rückwirkungen der
Dampfinjektion auf die Betriebsparameter der Gasturbinenanlage. Besonde-
res untersucht wurden dabei die erzeugbare und einbringbare Dampfmenge,
die Wirkungsgradsteigerung durch die Dampfinjektion, die Abgastempera-
turverteilung, das Verdichterdruckverhältnis sowie das Emissionsverhalten.
Die Kondensation des Dampfes aus dem Abgas wurde in diesem Zeitraum
nur ansatzweise untersucht. Eine genaue Untersuchung der Kondensation
und der Kondensatqualität erfolgte im Versuchszeitraum November 2014
bis März 2015.
Die dargestellten Versuche mit der Gasturbinenanlage haben eine Min-
destdauer von 10 Minuten. Die Sensordaten werden dabei überwiegend
in einem 10-Sekunden Intervall erfasst und gespeichert. Die Intervalle der
Sensordatenerfassung werden durch das Prozessleitsystem fest vorgegeben
und sind für die hier durchgeführten Untersuchungen hinreichend klein, da
nur stationäre Zustände untersucht werden. Bei der Auswertung werden die
Sensordaten nach einer Einschwingzeit von etwa einer Minute über einen
Zeitraum von 7-30 Minuten gemittelt. Zudem wird für den Zeitraum die
jeweilige Standardabweichung der Messwerte bestimmt, die ein guter Indi-
kator für eine ausreichende Einschwingzeit und für geringe Schwankungen
der Umgebungsbedingungen ist. In der Tabelle B.6 des Anhangs sind die
maximalen Standardabweichungen der jeweiligen Versuchstage dokumen-
tiert. Bei Versuchsfahrten ohne Dampfinjektion werden die Sensordaten
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des Dampfsystems nicht ausgewertet. Bei der Analyse der Standardab-
weichungen fällt auf, dass diese speziell bei der PLUS-Dampfmenge sehr
groß sind (etwa 70-100 kg/h). Dies liegt am PLUS-Dampfventil, das seine
Öffnung nur in 1 % Schritten ändern kann. Zudem wirkt sich jede Druckän-
derung des Dampfsystems sofort auf den Durchsatz durch die Ventile aus.
Dies erklärt auch die Schwankungen der DeNOx-Dampfmenge, bei der die
Ventilstellung nur von der während der Versuche konstanten Leistung der
Anlage abhängt. Die Standardabweichungen der verschiedenen Abgastem-
peraturen sind größer als die der anderen Temperaturen, da jeder Eingriff
des Leistungsreglers und des Dampfmengenreglers die Abgastemperatur
beeinflusst.
Versuchsfahrten zur Untersuchung des Abhitzekessels haben einen zeitlichen
Umfang von 30-60 Minuten. Die Sensordaten des Kessels werden dabei
überwiegend in 30-Sekunden Intervallen erfasst und ebenfalls nach der
Einschwingzeit über den Messzeitraum gemittelt. Der größere Messzeit-
raum ist notwendig, da der Abhitzekessel sehr träge und die Abnahme des
Dampfsystems im ZET schwankend ist.
5.2 Betrieb der Gasturbinenanlage ohne Zusatzdampf
Die Abbildung 5.1 zeigt eine Versuchsfahrt, bei der die Anlage einen Tag oh-
ne DeNOx- und PLUS-Dampf gefahren wurde. Die Kurven des Diagramms
zeigen deutlich die Leistungsregelung durch die Brennstoffmenge und die
damit verbundene Änderung der Abgastemperatur der Anlage. Der maxima-
le Bruttoanlagenwirkungsgrad (𝜂𝐵𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜 = 19,6 % bei 𝑇𝑈 = 18 ℃) wird bei
einer Leistung von 600 kWel erreicht. Das Verdichterdruckverhältnis erhöhte
sich bei dieser Versuchsreihe von 8,4 bei 100 kWel auf 9,1 bei 600 kWel.
Zur Reduzierung der Stickoxidemissionen werden, wie bereits erwähnt, bis zu
280 kg/h Dampf in die Primärzone der Brennkammer injiziert. Der Dampf
bewirkt zudem eine Erhöhung des Wirkungsgrads von 0,1 bis 0,4 %-Punkten
und eine Senkung der Abgastemperatur von 10 K bis 20 K (Abbildung 5.2).
Die Reduktion der Stickoxide wird durch diese Dampfinjektion erwartungs-
gemäß realisiert, wobei durch die geringeren Verbrennungstemperaturen
die Kohlenmonoxidemissionen etwas ansteigen (Abbildung A.1 im Anhang).
In Deutschland fällt eine solche Gasturbinenanlage unter den Paragraphen
5.4.1.5 der Technischen Anleitung zur Reinhaltung der Luft (TA-Luft) [72].
Damit muss die Anlage im Leistungsbereich von 70 % bis 100 % weniger
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Abbildung 5.1: Diagramm des GTA-Wirkungsgrades und der GTA-Abgastemperatur über
der Leistung ohne Dampfinjektion (22.8.2013).
als 100 mg/m3 Kohlenmonoxid (CO) und weniger als 75 mg/m3 Stickoxide
(bezogen auf NO2) bei einem Restsauerstoffgehalt (O2) von 15 % vol.
emittieren. Dazu müssen die gemessenen Emissionen entsprechend des je-
weiligen Restsauerstoffgehaltes umgerechnet werden. Bei Leistungen größer
70 % der Maximalleistung (450 kW) werden die Emissionsgrenzwerte durch
die Injektion des DeNOx-Dampfes eingehalten. Bei kleineren Leistungen
sind die Brennkammertemperaturen niedriger, und es entstehen bei der
Verbrennung unzulässige Mengen an Kohlenmonoxid. Da die Anlage nur
beim An- und Abfahren kurzzeitig in diesem Leistungsbereich betrieben
wird, ergibt sich kein Konflikt mit der TA-Luft. Zudem ist die Anlage der
TU Dresden als Versuchsanlage eingestuft und unterliegt somit keinen
Emissionsauflagen durch die Behörden.
Die Umgebungsbedingungen sind ein weiterer Einflussfaktor auf den Wir-
kungsgrad einer Gasturbinenanlage. Dabei hat die Temperatur der angesaug-
ten Luft den größten Einfluss, neben Luftdruck und Luftfeuchtigkeit. Eine
Auswertung aller Messungen der Jahre 2013 und 2014 bei einer Leistung
von 650 kWel mit ausschließlicher DeNOx-Dampfinjektion zeigt (Abbildung
5.3), dass der Einfluss der Umgebungstemperatur auf den Bruttoanlagen-
wirkungsgrad dieser Maschine mit etwa 0,5 %-Punkten gering ist. Der
Abfall des Verdichterdruckverhältnisses mit Anstieg der Ansaugtemperatur
entspricht den Erwartungen.
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Abbildung 5.2: Änderung des Bruttoanlagenwirkungsgrades und der Abgastemperatur
bedingt durch die DeNOx-Dampfinjektion bei verschiedenen Leistungen
ohne PLUS-Dampfinjektion (11.12.2013).
Abbildung 5.3: Änderung des Bruttoanlagenwirkungsgrades und des Verdichterdruckver-
hältnisses bedingt durch die Umgebungstemperatur bei 650 kWel mit
ausschließlicher DeNOx-Dampfinjektion.
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5.3 Abgastemperaturverteilung der
Gasturbinenanlage
Als weiterer Aspekt soll hier die Abgastemperaturverteilung der Maschine bei
unterschiedlichen Leistungen vorgestellt werden. Die Temperaturverteilung
innerhalb der Turbine hat Einfluss auf die Bauteilbeanspruchung. Tempe-
raturdifferenzen im Bereich von 50 K können die Lebensdauer von höher
belasteten Bauteilen signifikant reduzieren [73]. Die Abgastemperaturverteil-
ung ist eine einfach zu erfassende Größe, um auf die Temperaturverteilung
in der Turbine zurückschließen zu können, da heiße Strähnen und Tem-
peraturspitzen ohne Vermischung die Turbine passieren und sich in einer
anderen Umfangsposition in der Abgastemperaturverteilung wiederfinden
(Abbildung 5.4).
Abbildung 5.4: Gemessene Umfangstemperaturverteilung im Abströmquerschnitt einer
Kraftwerksgasturbine [73].
Die Abgastemperatur wird, wie bereits beschrieben, mehrfach gemessen.
Die Gasturbinenanlage hat seitens des Herstellers dreimal zwei über den
Umfang verteilte Thermoelemente, die hardwaremäßig zwei gemittelte
Abgastemperaturwerte zur Verfügung stellen. Der Abhitzekessel hat an
seinem Eintritt ein Thermoelement zur Messung der Abgastemperatur
in der Mitte der Rohrströmung. Dazwischen ist das Messkreuz mit 21
Thermoelementen direkt hinter der GTA installiert.
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Die beiden gemittelten Betriebsmesswerte der GTA weichen um etwa 1-3 K
voneinander ab. Beim feiner auflösenden Messkreuz sind die Unterschiede
zwischen den einzelnen über den Querschnitt verteilten Thermoelementen
größer. In Abbildung 5.5 sind beispielhaft die Werte des Messkreuzes bei
650 kWel GTA-Bruttoleistung und ausschließlicher DeNOx-Dampfinjektion
abgebildet. Dabei werden nur die Differenzen bezogen auf die niedrigste im
Messkreuz erfasste Temperatur 𝑇𝑟𝑒𝑓,𝑚𝑖𝑛 dargestellt. Die Abbildung zeigt,
dass es über den Umfang von 360° einen Temperaturunterschied von etwa
14 K gibt. Der Temperaturunterschied zwischen den einzelnen Messstellen
an der gleichen Umfangsposition ist meist kleiner als 2 K. Nur die inners-
ten Messstellen weisen eine größere Abweichung auf, da sich in der Mitte
alle Temperaturen angleichen. Die erwartbare Temperaturspitze bei der
Umfangsposition von 240° lässt sich mit der einzelnen Silobrennkammer
der Maschine erklären. Die Silobrennkammer befindet sich bei etwa 45°.
Damit ergibt sich in diesem Lastfall eine Verdrehung von circa 200°. Der
Vergleich des Diagramms mit anderen Diagrammen bei geringeren Leistun-
gen der GTA zeigt, dass sich die Temperaturspitze bei Verringerung der
Leistung im Uhrzeigersinn dreht. Bei einer Leistung von 100 kWel liegt die
Temperaturspitze bei einer Umfangsposition von 120° (Abbildungen A.2 -
A.5 im Anhang). Die Höhe und Breite der Spitze variiert dabei. Der größte
gemessene Temperaturunterschied innerhalb des Messkreuzes tritt mit 20 K
bei einer Leistung von 450 kW und nur DeNOx-Dampfinjektion auf (Abbil-
dungen A.3 im Anhang). Diese Drehung und Variation der Temperaturspitze
resultieren erwartungsgemäß aus Änderungen in den Geschwindigkeitsfel-
dern, ausgehend von den Temperaturänderungen in der Brennkammer bei
unterschiedlichen Leistungen.
Aus den 21 gemessenen Temperaturen des Messkreuzes wird eine arithme-
tische mittlere Abgastemperatur 𝑇𝐴𝐺,𝐾𝑟𝑒𝑢𝑧,𝑎𝑣 gebildet. Eine Gewichtung
der Temperaturen erfolgt dabei nicht, da davon ausgegangen wird, dass die
Geschwindigkeitsunterschiede in Umfangsrichtung zu vernachlässigen sind.
In radialer Richtung gibt es höchstwahrscheinlich größere Unterschiede in
der Geschwindigkeit. Die Temperaturunterschiede sind in dieser Richtung
allerdings deutlich geringer. Die mittlere Temperatur ist im Vergleich zu der
Temperatur am Eintritt in den Abhitzekessel 𝑇𝐴𝐺,𝐾𝑒𝑠𝑠𝑒𝑙 etwa 2-3 K höher,
da auf der Rohrstrecke bis zum Kessel noch ein Wärmeverlust auftritt.
Im Vergleich zu den Werten der Betriebsmesstechnik der GTA ist diese
gemittelte Temperatur jedoch um bis zu 26 K höher (siehe Auflistung in den
Diagrammen z.B. Abbildung 5.5). Ursachen für diesen Unterschied können
eine ungünstige Positionierung der Thermoelemente der GTA oder eine
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fehlerhafte Messkette sein. Der Geschwindigkeitsunterschied des Abgases
zwischen den Messstellen kann diese Differenz nicht begründen, da der
Unterschied zwischen totaler und statischer Temperatur im Diffusor (im
Bereich der Betriebsmessstelle) nur etwa 5 K beträgt und im Abgaska-
nal vollkommen vernachlässigt werden kann. Der genaue Grund für diese
Abweichung konnte nicht ermittelt werden. Für alle weiteren Untersuchun-
gen in dieser Arbeit wird deshalb immer der Mittelwert des Messkreuzes
𝑇𝐴𝐺,𝐾𝑟𝑒𝑢𝑧,𝑎𝑣 verwendet.
Abbildung 5.5: Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 650 kWel Brutto-
anlagenleistung mit circa 240 kg/h DeNOx-Dampf.
Ausgehend von den Temperaturen des Messkreuzes wird der Patternfaktor
für die Gasturbinenanlage bestimmt. Der Patternfaktor beschreibt die un-
terschiedliche Materialbelastung durch Temperaturunterschiede über den
Umfang des Turbineneintritts [73]. Diese Temperaturunterschiede entste-
hen durch die bauliche Anordnung, Einstellung und Regelung der einzelnen
Brenner am Umfang der GTA. Der Patternfaktor definiert sich als Tempe-
raturspreizung der Turbineneintrittstemperatur über der Erwärmung des




= 𝑇𝑇,𝑖𝑛,𝑚𝑎𝑥 − 𝑇𝑇,𝑖𝑛,𝑎𝑣
𝑇𝑇,𝑖𝑛,𝑎𝑣 − 𝑇𝑉,𝑜𝑢𝑡 (5.1)
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Da die Temperaturverteilung am Turbineneintritt nicht direkt gemessen
werden kann, wird eine Energiebilanz um die Turbine gebildet und von der
Verteilung der Abgastemperatur auf die Verteilung der Turbineneintritts-
temperatur zurückgerechnet (Formel 5.2). Bei dieser Anlage kann diese
Berechnung stark vereinfacht werden, da die Turbinenschaufeln nicht aktiv
gekühlt und sämtliche Wärmeverluste vernachlässigt werden. Ansonsten
wird die nach ISO gemittelte Turbineneintrittstemperatur verwendet, bei
der bereits alle Kühlluft dem Rauchgas zugemischt ist. Die verwendete
innere Turbinenleistung beinhaltet neben der abgegebenen elektrischen
Leistung noch die Verdichterleistung und die mechanischen Verluste so-
wie die elektrischen Verluste des Generators (Formel 5.3). Alternativ kann
die Turbineneintrittstemperatur unter Annahme eines konstanten inneren
Turbinenwirkungsgrades berechnet werden (Formel 5.4). Bei beiden Ver-
fahren wird davon ausgegangen, dass sich die heißen Strähnen durch die
Turbine durchziehen und es nur zu sehr geringen radialen Ausgleichsvorgän-
gen innerhalb der Turbine kommt. Als Abgastemperatur an der jeweiligen
Umfangsposition wird die mittlere Temperatur der drei äußeren Thermo-
elemente des Messkreuzes der Umfangsposition verwendet. Die Annahmen
für den inneren Turbinenwirkungsgrad und die innere Turbinenleistung
entstammen den Modellen aus Kapitel 6.1.
ℎ(𝑇𝑇,𝑖𝑛,𝑛) · ?˙?𝐴𝐺 = ℎ(𝑇𝐴𝐺,𝑛) · ?˙?𝐴𝐺 + 𝑃𝑇,𝑖 (5.2)
𝑃𝑇,𝑖 = 𝑃𝑉 + 𝑃𝑒𝑙 +Δ𝑃𝑚𝑒𝑐ℎ +Δ𝑃𝐺𝑒𝑛𝑜 (5.3)
ℎ(𝑇𝑇,𝑖𝑛,𝑛) = ℎ(𝑇𝐴𝐺,𝑛) + Δℎ𝑠 · 𝜂𝑖,𝑇 (5.4)
Bei der Berechnung der Temperaturverteilung am Turbineneintritt nach den
oben beschriebenen Verfahren ergeben sich zwei voneinander abweichende
Verteilungen über dem Umfang (Abbildung 5.6). Bei der Berechnung mittels
Energiebilanz gibt es nur eine geringfügige Abweichung gegenüber der
Amplitude der Abgastemperaturverteilung. Bei der Berechnung über den
inneren Wirkungsgrad hingegen gibt es eine Abweichung der Amplitude
von 2-3 K. Die Abweichung der Mittelwerte beider Berechnungsverfahren
zueinander ist allerdings kleiner als 0,1 K. Die größeren Amplituden bei der
Berechnung über den inneren Turbinenwirkungsgrad lassen sich mit den
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nicht parallelen Isobaren bei der Bestimmung der Enthalpie aus dem h-s
Diagramm erklären.
Abbildung 5.6: Umfangsverteilung der Abgas- / Turbineneintrittstemperatur der GTA
bei 650 kWel Bruttoanlagenleistung mit circa 240 kg/h DeNOx-Dampf
(13.03.2013).
Mit den berechneten Turbineneintrittstemperaturen können die Patternfak-
toren für die Versuchsanlage der TU Dresden bei verschiedenen Betriebszu-
ständen bestimmt werden, die alle kleiner als 0,04 sind (Abbildung A.6 im
Anhang). Im Vergleich zu den Ergebnissen aus der Studie von Gampe [73],
die Patternfaktoren zwischen 0,02 und 0,12 ermittelt, sind die Werte als klein
einzuordnen. Trotzdem zeigt die Erfahrung des Gasturbinenherstellers, dass
die ungekühlte erste Leitreihe dieses Maschinentyps beim Heißteiletausch
am Ende der geplanten Lebensdauer Verschleißerscheinungen abhängig von
der Umfangsposition aufweist.
5.4 Betrieb der Gasturbinenanlage mit zusätzlicher
Dampfinjektion
Neben dem DeNOx-Dampf zur Reduzierung der Stickoxide können bis zu
1600 kg/h PLUS-Dampf in die Gasturbine injiziert werden. Der Brutto-
anlagenwirkungsgrad steigt dabei in Abhängigkeit der Dampfmenge um
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bis zu 2 %-Punkte. Die Dampfinjektion wirkt durch den zusätzlich einge-
brachten Massenstrom zurück auf den Verdichter, dessen Druckverhältnis
sich im vorgestellten Fall von 9,5 auf 9,62 erhöht (Abbildung 5.7). Diese
Änderung des Verdichterdruckverhältnisses ist somit deutlich kleiner als
die durch Leistungs- oder Umgebungstemperaturänderung. Die Abbildung
5.7 zeigt den Betrieb ohne Zusatzfeuerung, bei der die maximale PLUS-
Dampfinjektion von 1600 kg/h nicht erreicht wird (siehe dazu Abschnitt
5.5).
Abbildung 5.7: Bruttoanlagenwirkungsgrad und Druckverhältnis in Abhängigkeit der
injizierten Dampfmenge der GTA ohne Nutzung der Zusatzfeuerung bei
650 kWel (28.11.2013).
Die Regelgeschwindigkeit des PLUS-Dampfventils ist durch das Ventil selber
auf eine minimale Stellzeit6 von 60 Sekunden begrenzt. Zudem begrenzt
der dem Ventil vorgeschaltete Regler die Geschwindigkeit noch weiter, so
dass die Änderung der Abgastemperatur durch die Dampfinjektion nicht
schneller ist, als die durch die normale Änderung der Leistungsvorgabe. Das
Stellventil kann bei dieser Anlage nur in 1 % Schritten verfahren werden.
Dies wirkt sich ungünstig auf die Regelqualität des Ventils aus, da ein
Schritt schon zu großen Änderungen der Dampfmenge (bis zu 100 kg/h)
führen kann. Ansonsten sind keine Schwierigkeiten durch die Regelung der
Dampfinjektion bekannt.
6 Zeitdauer zwischen 0 % und 100 % Ventilöffnung.
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Die PLUS-Dampfinjektion wirkt sich zudem auf die Emissionen der Gas-
turbinenanlage aus (Abbildung 5.8). Die NOx-Emissionen sinken von circa
45 mg/m3 auf circa 20 mg/m3 mit zunehmender PLUS-Dampfinjektion,
während die CO-Emissionen von circa 50 mg/m3 auf circa 90 mg/m3 anstei-
gen. Bei PLUS-Dampfinjektion in Teillast wird zum Teil der CO-Grenzwert
von 100 mg/m3 bei 15 % vol. Restsauerstoff überschritten. Der Einfluss der
PLUS-Dampfinjektion auf die Emissionen lässt sich mit der Bauweise der
Dampfdüsen erklären. Diese besitzen Bohrungen, durch die Verdichterluft
in die Brennkammer zum Schutz vor zurückströmenden Heißgasen beim
Betrieb ohne PLUS-Dampfinjektion eintreten kann (Abbildung 4.4). Bei
der PLUS-Dampfinjektion strömt hingegen Dampf durch die Bohrungen
aus und vermischt sich mit der Primärluft für die Brennkammer. Bei der
Verbrennung sorgt die mit Dampf angereicherte Primärluft für niedrigere
Flammtemperaturen und damit einhergehend für vergrößerte CO-Emissionen
bei verminderter NOx-Bildung. Um diesen Effekt zu vermeiden, müssten
die Düsen modifiziert werden und mit einer Art Rückschlagklappe verse-
hen werden, so dass nur im Falle keiner PLUS-Dampfinjektion ein leichter
Verdichterluftmassenstrom durch die Düsen austritt. Alternativ müsste bei
großen PLUS-Dampfinjektionen der Massenstrom an DeNOx-Dampf durch
die Regelung reduziert werden.
Abbildung 5.8: Schadstoffemissionen der GTA in Abhängigkeit der injizierten PLUS-
Dampfmenge bezogen auf 15 % vol. Restsauerstoff im Rauchgas bei
650 kWel Leistung (28.11.2013).
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Bei der Abgastemperaturverteilung kommt es durch die PLUS-Dampfinjektion
nur zu geringen Änderungen. Die Diagramme A.7, A.8 und A.9 im An-
hang zeigen die Verteilung der Abgastemperatur bei verschiedenen PLUS-
Dampfmengen und 650 kWel Bruttoanlagenleistung. Die Abweichungen
vom Zustand ohne PLUS-Dampfinjektion betragen meist weniger als 3 K
und auch ein Verdrehen der Temperaturspitze ist nicht signifikant erkenn-
bar. Daraus lässt sich schließen, dass die Dampfinjektion sehr gleichmäßig
erfolgt und es zu keinen ausgeprägten Dampfsträhnen in der Gasturbine
kommt. Da sich die Temperaturspitze in ihrer Höhe kaum ändert, wirkt
sich die Dampfinjektion auch kaum auf den Patternfaktor aus. Der Einfluss
der Lastwechsel auf den Patternfaktor ist damit größer als der durch die
Dampfinjektion (Diagramm A.6 im Anhang).
Im Normalfall wird das Dampfsystem im ZET mit Sattdampf betrieben. Die
Dampfinjektion in die GTA erfolgt immer im minimal überhitzen Zustand,
bedingt durch die Drosselung des Druckes von 24 bar des Dampfsystems
auf den Brennkammerinnendruck von etwa 9 bar. Nur beim Anfahren des
Dampfsystems der GTA wird leicht überhitzter Dampf (circa 230-250 °C)
zum Anwärmen und Erreichen der Mindesttemperaturen des Dampfsystems
der GTA benötigt. Dazu kann der Sattdampf mittels des separat befeuerten
Überhitzers auf bis zu 310 °C weiter erwärmt werden. Da der Überhitzer auf-
grund seines mit Beton ausgekleideten Feuerraums träge ist, dauert es circa
eine Stunde bis ein konstanter Betrieb erreicht wird. Der überhitzte Dampf
bringt bei gleichem Massenstrom mehr Energie in die Gasturbinenanlage ein,
womit deren Wirkungsgrad ansteigt. Im November 2014 wurden Versuche
zum Einfluss des überhitzen Dampfes durchgeführt. Der Dampf wurde
dazu um 75±15 K (265 °C direkt vor der DI7) überhitzt. Im Vergleich mit
Versuchen ohne überhitzen Dampf (191 °C direkt vor der DI) bei ähnlichen
Umgebungsbedingungen steigt der Bruttoanlagenwirkungsgrad dadurch um
bis zu 0,8 %-Punkte bei einer PLUS-Dampfinjektion von 1000 kg/h (Abbil-
dung 5.9). Die Abgastemperatur bei der Injektion von überhitztem Dampf
steigt bedingt durch die höhere Dampftemperatur in der Größenordnung von
etwa 10 K im Vergleich zu der Injektion von Sattdampf. Diese Ergebnisse
stimmen nahezu mit den Berechnungen eines vereinfachten Modells aus
der eigenen Veröffentlichung [74] überein. Die Änderung der Abgastem-
peratur durch die Variation der injizierten Dampfmenge hat aufgrund des
separat befeuerten Überhitzers keinen Einfluss auf die Dampftemperatur,
7 Die niedrigere Temperatur vor der Dampfinjektion resultiert im Wesentlichen aus der
Drosselung des Druckes vor dieser. Die Wärmeverluste über der Dampfleitung sind
deutlich geringer.
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wie es bei Überhitzern, die im Abgasstrom positioniert sind, der Fall ist.
Abbildung 5.9: Bruttoanlagenwirkungsgrad in Abhängigkeit der injizierten Dampfmenge
der GTA mit Sattdampf und um circa 75 K überhitzen Dampf am Eintritt
in die GT (November 2014).
5.5 Betrieb des Abhitzekessels
Der Abhitzekessel ist aufgrund seiner Bauweise als Großraumwasserkessel
mit einem Wasserinhalt von knapp 8 m3 träge. Er muss vor dem Start der
Gasturbinenanlage auf mindestens 8 bar Druck mittels Zusatzfeuer geheizt
werden, um so die Wärmespannungen durch die heißen Abgase der GTA zu
begrenzen. Bei voller Leistung der Zusatzfeuerung von circa 780 kW kann
der Kessel ohne die GTA etwas über 1 t/h Sattdampf bei 24 bar produzieren.
Ansonsten können in Abhängigkeit der Abgastemperatur der GTA und der
Leistung des Zusatzfeuers bis zu 2 t/h Dampf produziert werden (Abbildung
5.10). Die maximal erzeugbare Dampfmenge ohne Zusatzfeuerung hängt
von der Abgastemperatur der GTA ab. Die Abgastemperatur wiederum
hängt primär von der Leistung und der Dampfinjektion, sekundär von den
Umgebungsbedingungen und dem Maschinenverschleiß ab. Bei zu geringen
Abgastemperaturen der GTA kann die Zusatzfeuerung zugeschaltet und
somit die Dampfproduktion bis zur maximalen Leistung des Kessels von
61
5 Qualifizierung der Anlage und Erkenntnisse aus dem Betrieb
2 t/h Dampf erhöht werden. Der produzierte Dampf wird entweder der
Gasturbinenanlage zugeführt oder über den Heizkondensator als Fernwärme
ins Netz der TU Dresden eingespeist.
Abbildung 5.10: Diagramm der produzierten Dampfmenge des Kessels und der Abgas-
temperatur der GTA in Abhängigkeit der Bruttoanlagenleistung der GTA
ohne PLUS-Dampfinjektion (19.03.2014).
Bei der Nutzung der Dampfinjektion sinkt die Abgastemperatur der GTA
und damit die maximale ohne Zusatzfeuer erzeugbare Dampfmenge. Zwar
wirken Effekte wie die höhere spezifische Wärmekapazität des Abgases
und ein höherer Abgasmassenstrom dem entgegen, können aber den Abfall
der Abgastemperatur nicht ausgleichen (Abbildung A.11 im Anhang). Der
Punkt der maximalen Dampfinjektion ohne Zusatzfeuer wird bei einer Brut-
toanlagenleistung von 650 kW mit einer PLUS-Dampfmenge von 1150 kg/h
und einer DeNOx-Dampfmenge von etwa 240 kg/h erreicht. In diesem
Betriebszustand werden etwa 1490 kg/h Sattdampf produziert, wovon circa
1390 kg/h in die GTA eingebracht werden. Der Rest wird zum Vorwärmen
und Entgasen des Wassers im Speisewasserbehälter benötigt. Um die GTA
mit eine PLUS-Dampfinjektion von 1600 kg/h zu betreiben, wird in jedem
Fall das Zusatzfeuer des Abhitzekessels benötigt. Bei einer Leistung von
550 kW liegt die Grenze bei 1040 kg/h PLUS-Dampf (circa 1250 kg/h
Dampfproduktion insgesamt), bei 450 kW hingegen liegt sie bei 870 kg/h
PLUS-Dampf (circa 1040 kg/h Dampfproduktion insgesamt). Theoretisch
könnten diese Dampfmengen noch gesteigert werden, wenn der Verlustmas-
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senstrom durch den Bypass reduziert wird und das gesamte Rauchgas den
Abhitzekessel passiert. Absolut dicht schließende Rauchgasklappen sind aber
sehr komplex und teuer, so dass es immer zu einer geringen Fehlströmung
durch den Bypass kommen wird.
In den Sommermonaten kommt es betriebsbedingt zu längeren Stillstands-
zeiten der Anlage, da die anfallende Wärme nicht ins Fernwärmenetz ein-
gespeist werden kann. In dieser Zeit muss der Kessel konserviert werden,
da es ansonsten zu Beschädigungen durch Oxidation kommen würde. Zur
Konservierung des Kessels gibt es mehrere Möglichkeiten. Eine sehr ein-
fache Möglichkeit ist es, den Kessel zu entleeren und zu trocknen. Die
größte Herausforderung bei dieser Variante ist allerdings, die Wasserquali-
tät nach dem Befüllen wieder passend einzustellen. Dieser Vorgang kann
laut Kesselhersteller einige Tage bis Wochen in Anspruch nehmen. Eine
andere Variante ist der Einsatz von filmbildenden Aminen [75], die sich
an den Wänden des Kessels ablagern und eine feste Schutzschicht bilden.
Beim anschließenden Normalbetrieb verbleiben Reste der Amine im Kessel,
weshalb die Wasserchemie entsprechend angepasst werden muss und der
Kesselhersteller daher vom Einsatz der Amine abrät. Eine dritte Variante
ist die Warmhaltung des Kessels auf einem niedrigen Temperaturniveau
mittels des Zusatzfeuers. Diese Variante hat den Vorteil, dass der Kessel
sehr schnell wieder angefahren werden kann, falls andere Versuchsstände
im ZET Dampf oder Wärme benötigen. Der Nachteil dieser Variante ist
natürlich der kontinuierliche Energiebedarf des Kessels. Zur Senkung dieses
Bedarfes wurde die Möglichkeit der solaren Warmhaltung untersucht [76].
Die Arbeit zeigt allerdings, dass dies am Standort Dresden nicht ohne
weiteres möglich ist. Aufgrund der Möglichkeit der schnellen Wiederinbe-
triebnahme der Anlage wird aktuell (Stand 2015) die Warmhaltung mittels
des Zusatzfeuers praktiziert.
5.6 Betrieb der Gasturbinenanlage mit Verstellung
des Vorleitgitters
Die Gasturbinenanlage verfügt über eine verstellbare Drossel im Ansaugpfad
(Abbildung A.10 im Anhang). Diese soll die bei größeren und neueren
Gasturbinenanlagen typischerweise vorhandenen verstellbaren Vorleitgit-
ter simulieren. Im Gegensatz zum verstellbaren Vorleitgitter, das die An-
strömung der jeweiligen Verdichterstufen verändert, sorgt die Drossel im
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Wesentlichen für einen Druckabfall durch die Verengung des Strömungs-
querschnittes. Durch den Hersteller wurde ein Schließen der Drossel bis
55° oder bis zu einem maximalen Druckabfall über der Ansaugung von
5,6 mbar freigegeben. Der maximale Druckabfall wird je nach Leistung und
Umgebungsbedingungen bei einem Schließwinkel von 33°-38° erreicht. Das
Schließen der Drossel sorgt erwartungsgemäß für eine leichte Reduzierung
des Verdichteraustrittsdruckes um etwa 0,1 bar und eine kaum nachweisba-
re Verringerung der angesaugten Luftmenge. Zudem ist eine Reduzierung
der Schwingungen des Getriebelagers beim Schließen der Drossel festzu-
stellen. Dies dürfte sich auf eine Entlastung des Verdichters zurückführen
lassen. Der Bruttoanlagenwirkungsgrad müsste bei einer Reduzierung des
Luftmassenstroms und einer Brennstoffregelung auf konstante Leistung
der GTA leicht steigen, da weniger Luft verdichtet werden muss. Dieser
Effekt kann allerdings nicht eindeutig bestätigt werden, da die Änderung
des Bruttoanlagenwirkungsgrades von ±0,2 %-Punkten im Bereich der
Schwankungen der Messwerte liegt. Die Abgastemperatur steigt durch das
Schließen der Drossel im Mittel um 3-5 K. Dies lässt auf eine leicht erhöhte
Turbineneintrittstemperatur aufgrund des verringerten Luftmassenstromes
schließen. Die beschriebenen Effekte treten dabei unabhängig von Leistung
und Dampfinjektion auf.
5.7 Rückkondensation des injizierten Dampfes
Im folgenden Abschnitt werden die Ergebnisse der Rückkondensation des
eingebrachten Dampfes aus dem Abgas der GTA vorgestellt. Im Versuchs-
zeitraum Winter 2013 / 2014 wurde die Rückkondensation des injizierten
Dampfes im Abhitzekessel betrieben, aber nur zweitrangig ausgewertet. Die
vorhandenen Wärmeübertrager kühlen das Rauchgas auf Temperaturen von
35 °C bis 45 °C ab. Den größten Einfluss auf diese Abgastemperatur haben
dabei die Vorlauftemperatur und die verfügbare Kühlwassermenge des letz-
ten Kühlregisters. Die Vorlauftemperatur des Kühlwassersystems beträgt
entsprechend der Auslegung etwa 30 °C, kann aber an kalten Tagen weiter
herabgesetzt werden. Die maximale verfügbare Kühlwassermenge hängt von
der allgemeinen Auslastung des Kühlwassersystems ab und beträgt etwa 36-
41 m3/h. Unter diesen Randbedingungen ergibt sich eine untere Grädigkeit
zwischen Kühlwassereintrittstemperatur und Rauchgasaustrittstemperatur
von 5 K bis 15 K, die im Wesentlichen von der in die GTA injizierten
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Dampfmenge abhängt (Abbildung 5.11). Die Menge des anfallenden Kon-
densats bezogen auf die in die Gasturbine eingebrachte Dampfmenge wird
in dieser Arbeit als Rückkondensationsrate bezeichnet (Formel 5.5). Die
Rückkondensationsrate beträgt bei den ersten Versuchen im Winter 2013
/ 2014 etwa 30-50 % (Abbildung 5.12). Die Rückkondensationsrate ist
abhängig von der Abgastemperatur am Austritt des Wärmeübertragers und





Abbildung 5.11: Untere Grädigkeit zwischen Kühlwassereintritt und Rauchgasaustritt
des Kondensationsregisters im AHK des ZET.
Im Versuchszeitraum Winter 2014 / 2015 wurde die Rückkondensation im
Rahmen einer studentischen Arbeit detaillierter untersucht [71]. Ziel dieser
Arbeit war es, die Rückkondensationsrate durch Einspritzen von Wasser-
tröpfchen in das Rauchgas zu erhöhen. Bei den Versuchen mit und ohne
zusätzlicher Zirkulation des Kondensats zeigte sich, dass die Rückkondensa-
tionsrate durch die Zirkulation ohne zusätzliche Kühlung des Kondensats
um etwa 2-4 %-Punkte steigt (Abbildung 5.13). Die Rückkondensationsrate
schwankt allerdings in der gleichen Größenordnung, bedingt durch eine
Vielzahl von kleinen Änderungen der Umgebungsbedingungen, des Maschi-
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Abbildung 5.12: Rückkondensationsrate des in die GTA eingebrachten Dampfes in Ab-
hängigkeit der Abgastemperatur nach dem Kondensationsregister im
Versuchszeitraum Winter 2013 / 2014.
nenzustandes und Messfehlern. Die Kühlwasservorlauftemperatur ist bei den
vorgestellten Versuchen mit 24,5 °C ±0,5 K kaum abweichend und auch der
Kühlwasservolumenstrom ist mit 41 m3/h ±1 m3/h relativ konstant. Zudem
zeigt die Abbildung 5.13 noch deutlich den Rückgang der Rückkondensati-
onsrate mit zunehmender PLUS-Dampfinjektion.
Mit dem Einschalten der Zirkulation sinkt die Temperatur des Kondensates
deutlich ab (Abbildung 5.14), ohne dass die zusätzliche Kühlung in der
Zirkulation genutzt wird (vgl. Abbildung 4.10). Das zirkulierende Kondensat
kühlt sich folglich beim Versprühen über dem Rauchgaswärmeübertrager
aufgrund des im Verhältnis zum Rauchgas besseren Wärmeübergangs deut-
lich ab. Somit vergrößert sich die Wärmeabfuhr und folglich steigt auch die
Rückkondensationsrate etwas an. Die zusätzliche Kühlung des zirkulierenden
Kondensats wurde für den Lastfall 650 kWel und 750 kg/h PLUS-Dampf
der Gasturbinenanlage untersucht. Der zusätzliche Wärmeübertrager (vgl.
Abbildung 4.10) kühlt das Kondensat mit einer Grädigkeit von etwa 5 K
zur Kühlwassereintrittstemperatur ab. Dies sind bei diesem Lastfall circa
5 K weniger als ohne die zusätzliche Kühlung. Dadurch steigt die Rück-
kondensationsrate zusätzlich um bis zu 2 %-Punkte. Die zirkulierende
Kondensatmenge von 0,8 m3/h ist konstant und meist größer als die durch
Kondensation zusätzlich anfallende Kondensatmenge. Im Vergleich zur
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Kühlwassermenge des Rauchgaswärmeübertragers (41 m3/h) ist diese eher
gering.
Abbildung 5.13: Rückkondensationsrate des in die GTA eingebrachten Dampfes in Ab-
hängigkeit von der eingebrachten Gesamtdampfmenge mit und ohne
Zirkulation im Versuchszeitraum Winter 2014 / 2015.
Abbildung 5.14: Temperatur des Rückkondensates in Abhängigkeit der PLUS-
Dampfmenge bei 650 kWel mit und ohne Zirkulation im Versuchs-
zeitraum Winter 2014 / 2015.
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Durch die Variation der Vorlauftemperatur des Kühlwassers kann der Einfluss
auf die Rückkondensationsrate untersucht werden. Dazu wird die Vorlauf-
temperatur an kalten Tagen vom Auslegungswert 30 °C in 5 K Schritten auf
20 °C abgesenkt. Die Absenkung der Kühlwassertemperatur um 5 K führt
zu einer Steigerung der Rückkondensationsrate von etwa 7,5 %-Punkten bei
den gewählten Versuchsbedingungen (650 kWel, 750 kg/h PLUS-Dampf)
(Abbildung 5.15). Die Abbildung 5.15 zeigt zudem deutlich den Anstieg
der Rückkondensationsrate durch die Zirkulation.
Abbildung 5.15: Rückkondensationsrate des in die GTA eingebrachten Dampfes in Ab-
hängigkeit der Kühlwassertemperatur bei 650 kWel und 750 kg/h PLUS-
Dampf mit und ohne Zirkulation im Versuchszeitraum Winter 2014 /
2015.
Zur weiteren Untersuchung der im Verhältnis zur Literatur [37, 39] geringen
Rückgewinnungsrate, soll zuerst kurz der Kondensationsvorgang nochmals
erläutert werden. Zur Kondensation des Wasserdampfes ist es notwendig,
das Rauchgas bis an den Taupunkt herunter zu kühlen (Abbildung 5.16).
Dann bilden sich an den Rohren des Wärmeübertragers erste Kondensa-
tionskeime. Die Kondensation des Wassers erfolgt in etwa entlang der
Sättigungslinie von Wasserdampf im Rauchgas. Entsprechend dieser Li-
nie wird bei jedem Kelvin Abkühlung eine bestimmte Menge an Wasser
kondensiert. Der Wärmeübertrager muss die dabei frei werdende latente
Wärme der Kondensation und die Wärme der Abkühlung der restlichen Luft
abtransportieren. Dabei ist es wichtig, dass eine ausreichende Menge an
Kühlwasser und Wärmeübertragerfläche zur Verfügung steht. Am Austritt
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des Wärmeübertragers ist das Abgas mit Wasserdampf gesättigt. Die zu-
rückgewinnbare Wassermenge hängt neben der Wärmeübertragerfläche, der
Kühlwassertemperatur und -menge auch wesentlich von den Umgebungsbe-
dingungen, der eingebrachten Wassermenge und dem Luftüberschuss bei der
Verbrennung ab. Da das Abgas am Austritt nicht auf Umgebungstemperatur
heruntergekühlt wird, verbleibt immer ein gewisser Restanteil Wasser im
Abgas. Zudem können feine Wassertröpfchen im Abgasstrom mitgerissen
werden und somit die zurückgewinnbare Kondensatmenge reduzieren. Der
Literatur [37, 39] und Theorie nach müsste es bei Rauchgastemperaturen
von etwa 30 °C zur vollständigen Kondensation der injizierten Dampfmenge
kommen. Die genaue Temperatur variiert dabei in Abhängigkeit von den
Umgebungsbedingungen und der im Verhältnis zur Luftmenge eingesetzten
Brennstoffmenge. Diese kann über eine Verbrennungsrechnung als Tau-
punkttemperatur des Rauchgases ohne Dampfinjektion bestimmt werden.
Abbildung 5.16: Beispielhafter Kondensationsverlauf im hx-Diagramm des feuchten
Rauchgases.
Zur genaueren Analyse der nicht vollständigen Rückkondensation wird eine
Energiebilanz um den letzten Rauchgas-Kühlwasser Wärmeübertrager ohne
Berücksichtigung der zusätzlichen Kühlung gebildet (vgl. Abbildung 4.10).
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Bei dieser Bilanz muss die Wärmeabfuhr durch den Kühlwasserkreislauf
und den Abfluss des Kondensates genau der Abkühlung des Rauchgases
entsprechen (Formel 5.6). Mit den Versuchsdaten lässt sich diese Bilanz
aber nicht schließen.8
?˙?𝐾𝑊 * 𝑐𝑝,𝐾𝑊 * (𝑇𝐾𝑊,𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝐾𝑊,𝑖𝑛) + ?˙?𝐾𝑜𝑛 * ℎ′𝐾𝑜𝑛(𝑇𝐾𝑜𝑛) =
?˙?𝐴𝐺,𝑖𝑛 * ℎ𝐴𝐺,𝑖𝑛 − ?˙?𝐴𝐺,𝑜𝑢𝑡 * ℎ𝐴𝐺,𝑜𝑢𝑡
(5.6)
Die Berechnung der Wärmeabfuhr über das Kühlwasser ist dabei relativ
einfach. Der Kühlwassermassenstrom und die jeweiligen Temperaturen
werden mit einem relativen Fehler kleiner 3 % direkt gemessen. Die Kon-
densatmenge und deren Temperatur werden ebenfalls direkt und mit einem
hinreichend kleinen Fehler (<3 %) bestimmt. Auf der Rauchgasseite kön-
nen der Massenstrom und die Gaszusammensetzung nur indirekt über die
Bilanzierung der Gasturbine bestimmt werden (siehe Kapitel 6). Zusätzlich
lässt sich nicht eindeutig bestimmen, wie groß der Verlustmassenstrom über
die Bypassklappen ist, der den Wärmeübertrager zur Kondensation nicht
passiert. Der Anteil der Wassertröpfchen, die vom Abgasstrom mitgeris-
sen werden, kann ebenfalls nicht bestimmt werden. Die Temperaturen im
Abgas werden zwar direkt und mittig im Abgasstrom gemessen, allerdings
kann nicht ausgeschlossen werden, dass Kondensattropfen diese Messung
verfälschen.
Im Rahmen der Nachforschung wurde die Temperatur des Rauchgases am
Fuß des Schornsteins gemessen. Diese Rauchgastemperatur ist mit circa
120 °C deutlich höher, als die Temperatur von 30-40 °C, die nach der
Kondensation gemessen wird. Dies lässt auf einen beachtlichen Rauchgas-
massenstrom schließen, der über den Bypass an den Wärmeübertragern
zur Kondensation vorbeiströmt. Diese Fehlströmung könnte durch Opti-
8 Bei den Versuchen am 12.02.2015 wurde die GTA mit 650 kWel und 500 kg/h PLUS-
Dampf betrieben. Dabei wurden eine rechnerische mittlere Wärme von 318 kW über
das Kühlwasser und 13 kW über das anfallende Kondensat abgeführt. Die Zirkulation
des Kondensats war dabei eingeschaltet, allerdings ohne die zusätzliche Kühlung des
Kondensats. Unter der Annahme, dass die Rauchgasmenge und -zusammensetzung
nach den Modellen aus Kapitel 6 korrekt berechnet ist und das gesamte Rauchgas
durch den Wärmeübertrager strömt, würde dem Rauchgas eine Leistung von 640 kW
entzogen. Entsprechend sollte eine Kondensatmenge von etwa 700 l/h anfallen, wenn
dem Rauchgas tatsächlich diese Wärmemenge entzogen wird. Unter der Annahme, dass
nur die über das Kühlwasser abgeführte Wärme dem Rauchgas entzogen wird, müssten
etwa 250 l/h Kondensat anfallen. In der Realität fiel allerdings eine Kondensatmenge
von 340 l/h an.
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mierung der Bypassklappen oder den Einbau weiterer nachgeschalteter
Bypassklappen verringert werden. Durch eine korrekte Massenstrommes-
sung des wirklich durch die Wärmeübertrager strömenden Rauchgases
könnte die reale Rückkondensationsrate der Wärmeübertrager bestimmt
werden.
Die geringe Rückkondensationsrate ist - neben der Fehlströmung durch den
Bypass - auf eine fehlende Wärmeabfuhr zurückzuführen. Diese Annahme
wird gestützt durch den nahezu linearen Anstieg der Rückkondensationsrate
beim Absenken der Vorlauftemperatur des Kühlwassers, der linear zu einem
Anstieg der abgeführten Wärmemenge bei konstanter Kühlwassermenge
führt. Ein weiteres und dauerhaftes Absenken der Kühlwasservorlauftempe-
ratur ist ohne Kältemaschine allerdings nicht realisierbar. Alternativ ist eine
Erhöhung der Kühlwassermenge durch Einbau einer weiteren oder anderen
Kühlwasserpumpe möglich. Die größere Kühlwassermenge führt allerdings
zu höheren Strömungsgeschwindigkeiten im Wärmeübertrager und damit
zu höheren Druckverlusten, die sich nur begrenzt durch weitere und größere
Pumpen ausgleichen lassen. Die Vergrößerung der Wärmeübertragerfläche
ist aus baulichen Gründen nicht realisierbar. Alternativ könnte die Um-
laufmenge des zirkulierenden Kondensates inklusive der Rückkühlung des
Kondensates vergrößert werden. Dies würde ebenfalls zu einer Vergrößerung
der Wärmeabfuhr führen.
5.8 Wasserqualität des Rückkondensats des
injizierten Dampfes
Das anfallende und gesammelte Kondensat hat eine Leitfähigkeit von 60-
150 µS/cm und einen pH-Wert von 3-4. Die erhöhte Leitfähigkeit und
der niedrige pH-Wert resultieren aus der im Kondensat enthaltenen Sal-
petersäure. Diese entsteht bei der Reaktion der Stickoxide des Abgases
mit dem Kondensat. Dieser Effekt wird auch bei der Rückkondensation der
HAT Anlage in Japan beobachtet und ausführlich beschrieben [40]. Die
Leitfähigkeit des Kondensats sinkt in Abhängigkeit von der in die GTA
eingebrachten Dampfmenge (Abbildung 5.17). Dies liegt zum einen daran,
dass die Produktion von Stickoxiden mit zunehmender Dampfinjektion
zurückgeht (Abbildung 5.8). Zum anderen tritt ein Verdünnungseffekt auf,
da sich die aus dem Abgas gelösten Verunreinigungen auf eine größere
Menge an Kondensat verteilen.
71
5 Qualifizierung der Anlage und Erkenntnisse aus dem Betrieb
Abbildung 5.17: Leitfähigkeit des Kondensats in Abhängigkeit von der in die GTA inji-
zierten Dampfmenge (Versuchszeitraum Winter 2013 / 2014).
In der ursprünglichen Anlagenkonfiguration sollte das Kondensat direkt in
den Permeatbehälter zurückgeführt und nur von den Mischbettionentau-
schern gereinigt werden. Aufgrund der Qualität des anfallenden Kondensats
würde dies aber zu einem deutlich höheren Verbrauch der Ionentauscher
führen. Um dies zu vermeiden, wurde die Anlage im Sommer 2014 mit
den Erfahrungen des ersten Versuchszeitraums umgebaut. Das Kondensat
wird nach dem Umbau mit enthärtetem Trinkwasser vermischt und der
Umkehrosmose zugeführt (Abbildung 5.18). Dies hat den Nachteil, dass
ein Teil des Kondensats aufkonzentriert und verworfen wird. Andererseits
erwärmt das Kondensat das Wasser um einige Kelvin und führt somit zu
einer höheren Ausbeute der Umkehrosmose und damit wiederrum zu einem
geringeren Verwurf [77, Kap.1.2.1.5].
Im Versuchszeitraum Winter 2014 / 2015 wurde diese Rückführung des
Kondensats intensiv erprobt und untersucht [78]. Dabei zeigte sich keine
Beeinträchtigung der Anlage durch die Rückspeisung des Kondensats. Die
Aussagekraft der Leitfähigkeit in Bezug auf die Schadstoffkonzentration
ist durch das geringe Puffervermögen des Rückkondensats (geringe Kon-
zentration an Fremdionen) begrenzt. Zudem weist die Arbeit darauf hin,
dass die Umkehrosmose für die Versuchsanlage nicht die beste Lösung
ist. Durch die schwankenden Betriebsbedingungen wird die Membran der
Umkehrosmose belastet [79]. Eine Alternative zur Umkehrosmose ist die
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Verwendung von speziellen Ionentauschern, die sich einfach vor Ort mit
entsprechenden Chemikalien regenerieren lassen.
Abbildung 5.18: Einbindung des Kondensats aus dem Rauchgas der Gasturbinenanlage
in die Wasseraufbereitung vor (links) und nach (rechts) dem Umbau im
Sommer 2014.
5.9 Zusammenfassung relevanter Erkenntnisse aus
dem Versuchsbetrieb
Aus den durchgeführten Versuchen können zusammenfassend folgende
Erkenntnisse gewonnen werden:
• Die Leistung und das Verhalten der Versuchsanlage entsprechen den
Erwartungen der Vorstudie [7].
• Die Umgebungstemperatur hat auf den Wirkungsgrad einen Einfluss
von 0,5 %-Punkten pro 10 K und auf das Verdichterdruckverhältnis
von 0,4 pro 10 K.
• Die Schadstoffemissionen bleiben überwiegend im Rahmen der gesetz-
lichen Vorgaben. Nur die CO-Emission übersteigt in Teillast bei unter
70 %-Leistung und bei entsprechend hoher PLUS-Dampfinjektion den
Grenzwert.
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• Trotz der einzelnen Silobrennkammer sind die Unterschiede der Ab-
gastemperatur über den Umfang kleiner als 20 K. Folglich ergibt sich
ein Patternfaktor von kleiner 0,04.
• Die vorhergesagte Wirkungsgradsteigerung durch die PLUS-Dampfinjektion
beträgt bei der untersuchten Anlage bis zu 2 %-Punkte bei 1500 kg/h
PLUS-Dampfinjektion (10 % 𝑚𝐷/𝑚𝑣).
• Das Verdichterdruckverhältnis wird durch die PLUS-Dampfinjektion
nur um 0,2 erhöht.
• Um 75 K überhitzter Dampf führt zu einer weiteren Wirkungsgrad-
steigerung in der Größenordnung von bis zu 1 %-Punkt.
• Die PLUS-Dampfinjektion führt zu keiner relevanten Beeinflussung
der Abgastemperaturverteilung und des Patternfaktors.
• Ohne Zusatzfeuer ist die maximal zulässige PLUS-Dampfinjektion
von 1600 kg/h nicht zu erreichen. Die Grenze liegt bei 650 kWel etwa
bei 1390 kg/h Dampfinjektion in die Gasturbine.
• Die Reduzierung des Verdichtermassenstromes durch das Zufahren des
Vorleitgitters konnte im Ansatz bestätigt werden. Eine signifikante
Erhöhung des Wirkungsgrades konnte aufgrund der Restriktionen
nicht nachgewiesen werden.
• Die Rückkondensation von bis zu 80 % des eingebrachten Dampfes
ist abhängig von der Kühlwassermenge und -temperatur.
• Die Zirkulation des Kondensats über dem Wärmeübertrager erhöht
die Rückkondensationsrate um circa 2 %-Punkte.
• Eine weitere Erhöhung der Kondensationrate erfordert eine größe-
re Wärmeabfuhr durch den Wärmeübertrager mittels Erhöhung der
Kühlwassermenge und Sicherstellung der Nutzung des kompletten
Abgasstromes.
• Das anfallende Kondensat wird durch die Stickoxide des Abgases
verunreinigt. Es hat einen pH-Wert von 3-4 und eine Leitfähigkeit
von bis zu 150 µS/cm.
• Die Qualität des Kondensats entspricht im Wesentlichen den Erwar-
tungen aus der Literatur.
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• Nach einer einfachen Aufbereitung durch Umkehrosmose oder Ionen-




Im vorhergehenden Kapitel wurde die Gasturbinenanlage im ZET anhand
von Messwerten charakterisiert. Da sich allerdings nicht alle relevanten
Größen direkt messen lassen, müssen Größen wie die Turbineneintrittstem-
peratur und der innere Turbinenwirkungsgrad, ebenso wie der Verdichter-
massenstrom rechnerisch bestimmt werden. Dazu werden entsprechende
prozessthermodynamische Modelle erstellt und Simulationen mit diesen
durchgeführt. Diese Modelle werden ebenfalls zur Ermittlung der Potentiale
des GiD-Prozesses und zur Abschätzung der Auswirkungen der Verstel-
lung des Verdichtervorleitgitters genutzt. Die Strömungsverhältnisse und
Temperaturverteilungen innerhalb der Turbine können bei der Versuchs-
anlage nicht gemessen werden. Daher soll mit Hilfe der Strömungssimu-
lationen der Einfluss der Dampfinjektion auf die Gasturbine untersucht
werden.
6.1 Prozessthermodynamische Untersuchungen
Zur Abschätzung der Potentiale des GiD-Prozesses gegenüber dem einfa-
chen offenen Gasturbinenprozess und dem ähnlichen GuD-Prozess sollen
die Kreisprozessdiagramme verglichen werden. Im Kreisprozessdiagramm
wird der Bruttoanlagenwirkungsgrad über der spezifischen Arbeit (Formel
6.1) aufgetragen. Zudem werden die Temperatur am Turbineneintritt und
das Verdichterdruckverhältnis variiert, die den Wirkungsgrad der Gasturbi-
nenanlagen zentral beeinflussen. Begrenzt wird diese Temperatur durch die
Materialien und Kühltechnologien der ersten Turbinenschaufelreihe. Der
Druck ist nicht eindeutig begrenzt, allerdings steigt mit zunehmendem







Das Kreisprozessdiagramm des einfachen offenen GT-Prozesses lässt sich
direkt über die Gleichungen des realen Prozesses unter Annahme von
idealem Gas berechnen (Anhang D). Diese Gleichungen vernachlässigen
allerdings diverse Verluste wie zum Beispiel Ausbrand-, Generator- und
Lagerverluste. Die Nutzung dieser vereinfachten Gleichungen ist für Prozesse
mit Dampferzeugung aufgrund der zwei Medien und des Phasenwechsels des
Wassers nicht mehr ohne weiteres möglich. Daher wird für den einfachen
offenen GT-, den GiD- und den GuD-Prozess je ein thermodynamisches
Modell für eine theoretische Gasturbinenanlage im Leistungsbereich von
10 MW erstellt (Abbildung 6.1, 6.2).
Abbildung 6.1: Prozessthermodynamisches Modell zur Berechnung der Kreisprozesscha-
rakteristik des einfachen offenen GT-Prozesses und des GiD-Prozesses.
Die Modelle bilden die Gasturbinenanlage mit Verdichter, Brennkammer,
Kühlluftbypass und Turbine ab. Die inneren Wirkungsgrade des Verdichters
und der Turbine werden mit 𝜂𝑉 = 85 %, 𝜂𝑇 = 88 % angenommen. Diese
beschreiben die inneren Verluste der jeweiligen Aggregate gegenüber der
idealen isentropen Verdichtung / Entspannung. Bei den Werten handelt
es sich um Erfahrungswerte für Gasturbinen im Leistungsbereich von et-
wa 10 MW. Dementsprechend ist auch der Verdichtermassenstrom mit
20 kg/s für die Modelle festgelegt. Die Kühlluftmenge wird abhängig von
der Brennkammeraustrittstemperatur zwischen 3 % und 25 % variiert und
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Abbildung 6.2: Prozessthermodynamisches Modell zur Berechnung der Kreisprozesscha-
rakteristik des GuD-Prozesses.
vor der Turbine dem Rauchgas vollständig zugemischt. Der Kesseldruck
des Abhitzekessels ist im Modell immer um 3 bar höher als der Druck am
Verdichteraustritt der Gasturbinenanlage, um so eine sichere Injektion zu
gewährleisten. Die Frischdampftemperatur nach dem Überhitzer ist 50 K
niedriger als die Abgastemperatur. Im Falle der Vergleichsberechnung des
einfachen offenen GT-Prozesses wird die Abzweigung der Dampfleitung vor
der Dampfinjektion vollständig geöffnet, so dass kein Dampf in die Turbine
eingebracht wird. Alle weiteren Annahmen zur Berechnung des Diagramms
sind in Tabelle B.7 des Anhangs aufgelistet.
Für das GuD-Modell wird angenommen, dass der Prozess in diesem Leis-
tungsbereich ebenfalls nur als 1-Druck Prozess ohne Zwischenüberhitzung
ausgeführt ist (Abbildung 6.2). Der Frischdampfdruck ist dabei auf 31 bar
absolut festgelegt, womit ein Großraumwasserkessel verwendet werden kann.
Die Frischdampftemperatur liegt wie im GiD-Prozess immer 50 K unter
der Abgastemperatur. Der Kondensationsdruck der Dampfturbine ist mit
1 bar abs. angesetzt. Dampfturbinen in dieser Leistungsklasse werden oft
als Gegendruckturbinen ausgeführt, um die Kondensationswärme mit hinrei-
chend hohen Temperaturen für Prozess- oder Heizzwecke nutzen zu können.
Die Dampfturbine hat einen kombinierten inneren und mechanischen Wir-
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kungsgrad von 𝜂𝐷𝑇 = 73 %. In der Tabelle B.8 des Anhangs sind alle
Randbedingungen vollständig aufgelistet.
Mit diesen beiden Modellen werden die jeweiligen Kreisprozessdiagram-
me berechnet.9 Erwartungsgemäß steigt mit der Brennkammeraustritts-
temperatur der Bruttowirkungsgrad der Anlage. Zudem gibt es für jede
Temperatur jeweils ein Druckverhältnis, bei dem der Wirkungsgrad oder
die spezifische Arbeit maximal sind. Der GiD-Prozess hat im Falle der
vollständigen Dampfinjektion des produzierten Dampfes gegenüber dem
offenen Gasturbinenprozess einen deutlich höheren Wirkungsgrad und eine
größere spezifische Arbeit bei gleichen Parametern (Brennkammeraustritts-
temperatur, Verdichterdruckverhältnis) (Abbildung 6.3). Abbildung 6.4
zeigt die Kreisprozesscharakteristik des GuD-Prozesses. Das Diagramm
unterscheidet sich nur unwesentlich von dem des GiD-Prozesses, wobei der
GuD-Prozess noch Potenziale zur Wirkungsgradsteigerung durch Absenken
des Kondensationsdruckes und der GiD-Prozess durch das Konstanthalten
der Turbineneintrittstemperatur hat. Dafür wären jedoch beim GiD-Prozess
Anpassungen an der Gasturbinenanlage erforderlich (siehe Kapitel 7.1).
Abbildung 6.3: Kreisprozesscharakteristik eines GiD-Prozesses unter den Annahmen aus
Tabelle B.7 (𝜂𝑉 = 0, 85, 𝜂𝑇 = 0, 88, 𝜂𝐺 = 0, 96, 𝑚𝐾𝐿(𝑇𝐵𝐾) =
3− 25% ·𝑚𝑉 , 𝑝𝐷 = 𝑝𝑉 + 3𝑏𝑎𝑟, 𝑇𝐷 = 𝑇𝐴𝐺 − 50𝐾).




Abbildung 6.4: Kreisprozesscharakteristik eines GuD-Prozesses unter den Annahmen
aus Tabelle B.8 (𝜂𝑉 = 0, 85, 𝜂𝑇 = 0, 88, 𝜂𝐺 = 0, 96, 𝑚𝐾𝐿(𝑇𝐵𝐾) =
3− 25% ·𝑚𝑉 , 𝑝𝐷 = 31𝑏𝑎𝑟, 𝑇𝐷 = 𝑇𝐴𝐺 − 50𝐾, 𝜂𝐷 = 0, 73).
Eine weitere Anwendung der Kreisprozesssimulation ist die Bestimmung
der fehlenden Größen der Messungen. Dazu wird das GiD-Modell angepasst
(Abbildung 6.5). Der Abhitzekessel wird dabei vernachlässigt und in einer
separaten Arbeit [81] untersucht. Der Druckverlust über dem Ansaugtrakt
inklusive den Filtern und der Druckverlust des Vorleitgitters (IGV) wird
über eine zusätzliche Drossel berücksichtigt. Der Verdichter ist im Modell
weiterhin nur als eine einstufige Komponente und nicht zweistufig modelliert,
da nur ein kombinierter innerer Wirkungsgrad für den gesamten Verdichter
ermittelt werden kann. Dieser berechnet sich aus den Temperaturen am
Verdichterein-/austritt und dem Druckverhältnis. Zur Bestimmung der in-
neren Wirkungsgrade der einzelnen Verdichterstufen wird die Temperatur
der Luft zwischen den Stufen benötigt, die aktuell aber nicht als Mess-
wert verfügbar ist. Die Verdichterkomponente kann entweder mit einem
fest vorgegebenen inneren Wirkungsgrad oder einem Wirkungsgradkenn-
feld in Abhängigkeit des reduzierten Verdichtermassenstromes berechnet
werden (siehe auch Abschnitt 6.2). Die bereits angesprochene Kühl- und
Sperrluft für den Rotor ist in dem Modell vereinfacht als Bypass an Brenn-
kammer und Turbine vorbei modelliert. Es wird davon ausgegangen, dass
3 % der Verdichterluft direkt dem Abgas zugemischt werden, die in der
realen Maschine den Zuganker und das hintere Turbinenlager kühlen. Die
im Modell implementierte Brennkammer hat bei den ersten Rechnungen
einen statischen Druckverlust von 0,45 bar, das entspricht 5 % des mittleren
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Abbildung 6.5: Prozessthermodynamisches Modell der GTA.
Druckes am Verdichteraustritt. Bei späteren Teillastrechnungen wird der
Druckverlust ausgehend von den 0,45 bar in Abhängigkeit der quadrati-
schen Änderung des Primärluftmassenstromes angepasst (vgl. Formel in
Tabelle B.9 im Anhang). Der Wärmeverlust der Brennkammerkomponente
durch unvollständige Verbrennung und Wärmeabstrahlung wird mit 2 %
abgeschätzt. Die Zusammensetzung des Erdgases für die Verbrennung kann
beim örtlichen Energieversorger erfragt werden (siehe Anhang C - russisches
Erdgas Typ Sayda). Die Zusammensetzung ist dabei laut Aussage des
Energieversorgers zeitlich relativ konstant, weshalb für alle Rechnungen die
gleiche Zusammensetzung mit dem gleichen Heizwert angenommen wird.
Die DeNOx- und PLUS-Dampfinjektion sind jeweils einzeln modelliert. Sie
werden aus einer gemeinsamen Dampfleitung mit den jeweils gemessenen
Dampfparametern nach der Druckreduzierung an der Gasturbinenanlage
(meist 12 bar und 191 °C) versorgt. Die Turbine ist als eine einstufige
Komponente realisiert, da auch hier keine Werte zwischen den einzelnen
Stufen gemessen und somit keine inneren Stufenwirkungsgrade ermittelt
werden können. Um die Verluste durch Lagerreibung und Getriebe zu be-
rücksichtigen, wird in der Turbine ein mechanischer Verlust von 2 % aus
Erfahrungswerten angenommen. Der an die Turbine gekoppelte Generator
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hat einen gleichbleibenden Wirkungsgrad von 95 %. Die Leistung der Anlage
wird realitätsgetreu über einen Leistungsregler für den Erdgasmassenstrom
eingestellt. Am Austritt aus der Gasturbinenanlage wird der gemessene
Abgasgegendruck eingestellt. Alle Randbedingungen dieses Modells sind in
Tabelle B.9 des Anhangs aufgelistet.
Zur Berechnung des Modells und damit zur Lösung des linearen Glei-
chungssystems der Energie- und Massenbilanz sind Werte für den inneren
Turbinenwirkungsgrad und den Verdichtermassenstrom notwendig. Beide
Werte können zum Untersuchungszeitpunkt nicht direkt gemessen werden.
Für den inneren Turbinenwirkungsgrad fehlen Informationen über reale
Turbineneintrittstemperatur und -druck, deren Messung aufgrund der hohen
Temperaturen und Strömungsgeschwindigkeiten schwierig ist. Die Messung
des Verdichtermassenstromes ist prinzipiell einfacher, aber in der Ausbau-
stufe zum Untersuchungszeitpunkt noch nicht ausgeführt, aufgrund der
schwierigen baulichen Gegebenheiten im ZET. Der Verdichtermassenstrom
kann indirekt über verschiedene Verfahren bestimmt werden. Beim ersten
Verfahren wird eine Energiebilanz (Formel 6.2) rund um die Gasturbinen-
anlage gebildet, wie sie auch in der DIN Norm 4341 [82] beschrieben ist.
?˙?𝑉 · ℎ(𝑝𝑉,𝑖𝑛, 𝑇𝑈 ) + ?˙?𝐷 · ℎ(𝑝𝐷, 𝑇𝐷)+
?˙?𝐵𝑆 ·𝐻𝑈 + ?˙?𝐾𝐿 · ℎ(𝑝𝑈 , 𝑇𝑈 ) =
𝑃𝑒𝑙 + ?˙?𝐴𝐺 · ℎ(𝑝𝐴𝐺, 𝑇𝐴𝐺) + ?˙?𝐾𝐿 · ℎ(𝑝𝑈 , 𝑇𝐾𝐿,𝑜𝑢𝑡)
(6.2)
Die Abbildung 6.6 zeigt den Bilanzraum und die relevanten Messgrößen.
Aus den Messgrößen können die entsprechenden Energieströme für den
Bilanzraum ermittelt werden. Dabei beschreibt ?˙?𝑉 · ℎ(𝑝𝑉,𝑖𝑛, 𝑇𝑈 ) den En-
thalpiestrom, der dem System durch die Verbrennungsluft in Abhängigkeit
der Umgebungsbedingungen und des Massenstromes zugeführt wird. In
der Feuerungswärmeleistung ?˙?𝐵𝑆 · 𝐻𝑈 wird nur der Heizwert 𝐻𝑈 und
der Massenstrom des Brenngases ?˙?𝐵𝑆 berücksichtigt. Die Enthalpie des
Brenngases selber wird vernachlässigt. Dem Bilanzkreis wird noch ein En-
thalpiestrom über den injizierten Dampf ?˙?𝐷 · ℎ(𝑝𝐷, 𝑇𝐷) und über die
Kühlluft für die Schallhaube ?˙?𝐾𝐿 · ℎ(𝑝𝑈 , 𝑇𝑈 ) zugeführt. Den Bilanzraum
verlassen die elektrische Leistung 𝑃𝑒𝑙, die Abgaswärmeleistung der Gas-
turbine ?˙?𝐴𝐺 · ℎ(𝑝𝐴𝐺, 𝑇𝐴𝐺) und die Verlustleistung ?˙?𝐾𝐿 · ℎ(𝑝𝑈 , 𝑇𝐾𝐿,𝑜𝑢𝑡)
in Form der Kühlluft, die alle Verluste aus der Schallhaube abführt. Die
Enthalpie des Abgases ist neben Temperatur und Druck abhängig von
































Abbildung 6.6: Bilanzkreis der GTA an der TU Dresden.
und der Mischung mit dem injizierten Dampf bestimmen lässt. Der Ab-
gasmassenstrom ist eine zusammengesetzte Größe und lässt sich wie folgt
beschreiben:
?˙?𝐴𝐺 = ?˙?𝐷 + ?˙?𝑉 + ?˙?𝐵𝑆 (6.3)
Bei Kenntnis aller Temperaturen, Drücke und Stoffzusammensetzungen an
den Bilanzgrenzen lässt sich durch Einsetzen der Formel 6.3 und Umstellen
der Formel 6.2 der fehlende Verdichtermassenstrom ?˙?𝑉 als Bilanzgröße
bestimmen.
Alternativ kann der Verdichtermassenstrom indirekt über den Restsauerstoff
im Abgas bestimmt werden. Der Restsauerstoff lässt sich mit Hilfe von
Abgasanalysegeräten zur Emissionsmessung bestimmen. Zudem wird für
dieses Verfahren die Erdgaszusammensetzung benötigt. Diese stellt der
lokale Energieversorger, wie bereits erwähnt, zur Verfügung (Anhang C).
Mit diesen Daten kann über eine einfache Verbrennungsrechnung der Min-
destsauerstoffbedarf ?˙?𝑉,𝑚𝑖𝑛 zur vollständigen Verbrennung des Erdgases
bestimmt werden. Mit der Verbrennungsrechnung kann iterativ auch die
Luftüberschusszahl bestimmt werden, die zu dem gemessenen Restsauer-
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stoffwert im Abgas gehört. Anschließend lässt sich über die Formel 6.4 und
den Brennstoffmassenstrom die Verbrennungsluftmenge bestimmen [83].
Dieses Verfahren ist allerdings mit einem relativ großen Fehler von ±10 %
behaftet [84], der im wesentlichen auf den Messfehler bei der Erfassung
des Restsauerstoffs bei hohen Luftüberschusszahlen mit den verfügbaren
Emissionsmessgeräten zurückzuführen ist.
?˙?𝑉 = ?˙?𝑉,𝑚𝑖𝑛 · 𝜆 · ?˙?𝐵𝑆 (6.4)
Ein drittes indirektes Verfahren basiert auf der Messung des Druckverlusts
über der Ansaugstrecke. Dieser Druckverlust beinhaltet die Verluste von der
Ansaugung über die Filter, die Rohrleitungen und die einstellbare Drossel
bis zum Verdichtereintritt. Über den Druckverlustbeiwert 𝜁 gibt es eine
Koppelung zwischen Strömungsgeschwindigkeit im Referenzquerschnitt und
dem Druckverlust (Formel 6.5). Die Strömungsgeschwindigkeit kann mit
Hilfe des bekannten Querschnittes 𝐴 und der Dichte 𝜌 in den Massen-
strom umgerechnet werden (Formel 6.6). Damit ergibt sich die Formel
6.7, die den Zusammenhang zwischen Druckverlust und Massenstrom her-
stellt. Zur Berechnung des Massenstromes mit diesem Verfahren muss der
Wert 𝜁 allerdings zu jedem Zeitpunkt bekannt sein. Dies ist jedoch nur
eingeschränkt gegeben. Zum einen beinhaltet der Druckverlust den Verlust
durch die Filter, der sich über die Zeit durch Verschmutzung ändert. Zum
anderen verändert das bereits erwähnte Leitgitter mit Drosselwirkung in
der Ansaugstrecke den Druckverlustbeiwert. Eine weitere Herausforderung
dieses Verfahrens ist die Bestimmung des Druckverlustbeiwertes mittels
einer hinreichend genau kalibrierten Geschwindigkeits- beziehungsweise
Massenstrommessung. Eine weitere Unsicherheit dieses Verfahrens ist die
geringe Strömungsgeschwindigkeit in der Ansaugstrecke, die zu einem klei-
nen Druckverlust von etwa 3 mbar mit geringen Variationen von ±0,3 mbar
führt.
Δ𝑝 = 𝜌 · 𝑢
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2 ·Δ𝑝 ·𝐴2 · 𝜌
𝜁
(6.7)
Im Weiteren werden immer die Massenstromwerte aus der Bilanzierung um
die Gasturbinenanlage verwendet. Die beiden anderen Verfahren liefern zwar
ähnliche Ergebnisse, werden aber aufgrund der beschriebenen Ungenauigkei-
ten verworfen. Die Bestimmung des inneren Turbinenwirkungsgrades erfolgt
über eine Bilanzierung um die Brennkammer und die Turbine. Dafür wird
mit Kenntnis des Zustandes der Luft am Verdichteraustritt und der einge-
setzten Brennstoffmenge eine Brennkammeraustrittstemperatur berechnet.
Der Druck am Turbineneintritt wird über den Brennkammerdruckverlust
abgeschätzt. Ausgehend von diesen Zustandsdaten des Rauchgases am Tur-
bineneintritt und den Messwerten am Turbinenaustritt kann anschließend der
innere Turbinenwirkungsgrad bestimmt werden.
Die Berechnung des Verdichtermassenstromes und des inneren Turbinenwir-
kungsgrades aus den Bilanzen kann per Handrechnung beziehungsweise per
Tabellenkalkulation erfolgen. Zur genauen Bilanzierung muss die Zusammen-
setzung des Rauchgases iterativ bestimmt werden. Eine einfache Methode
um diese Iterationen auszuführen, ist die Bilanzierung mittels prozessther-
modynamischer Simulation. Im Modell werden der Verdichtermassenstrom
und der innere Turbinenwirkungsgrad für jeden Zustand iterativ so ange-
passt, dass der Bruttoanlagenwirkungsgrad und die Abgastemperatur mit
den Messwerten übereinstimmen. Vorteil dieses Verfahrens ist, dass das
Programm auch alle weiteren Temperaturen, Drücke und Massenströme des
Modells berechnet. Entsprechend werden damit alle relevanten Messfahrten
als einzelnes Profil im Modell abgebildet.
Die Werte im Modell werden dabei als totale Größen aufgefasst, da die
Simulation selber keine Geschwindigkeiten zur Unterscheidung von totalen
und statischen Größen kennt. Bei den gemessenen Randbedingungen wird
immer davon ausgegangen, dass an den Messstellen die Strömungsgeschwin-





Mit dem im vorherigen Abschnitt beschriebenen Modell können stationäre
Betriebspunkte der GTA berechnet werden, bei denen der innere Turbinen-
wirkungsgrad und der Verdichtermassenstrom für jede Rechnung separat
bestimmt werden. Zusätzlich müssen der innere Verdichterwirkungsgrad
und der Verdichteraustrittsdruck bei jeder Rechnung einzeln entsprechend
der Messwerte vorgegeben werden. Im nächsten Schritt sollen der Verdichter
und die Turbine mit Kennfeldern versehen werden, so dass diese Vorgaben
und Iterationen entfallen können.
Das Verdichterkennfeld beschreibt das Druckverhältnis und den inneren Wir-
kungsgrad in Abhängigkeit von reduziertem oder korrigiertem Massenstrom
und Drehzahl. Reduzierte Größen werden verwendet, um den Einfluss der
Umgebungsbedingungen auf die Kenngrößen zu eliminieren. Eine Herleitung
dieser Größen unter Annahme konstanter axialer Machzahlen liefert zum
Beispiel Bräunling [85, Kap. 10.4.2.1]. Durch den Bezug der reduzierten
Größen auf einen Referenzzustand (ISO-Bedingungen) ergeben sich die hier
verwendeten korrigierten Größen (korrigierter Massenstrom Formel 6.8 und
korrigierte Drehzahl Formel 6.9).












In Abbildung 6.7 ist für verschiedene Versuchstage das Druckverhältnis
über dem korrigierten Massenstrom des Verdichters aufgetragen. Abhängig
von der Umgebungstemperatur an den jeweiligen Versuchstagen ergeben
sich Linien gleicher korrigierter Drehzahl. Die Messwerte vom 22.8.2013
und 26.3.2014 haben Ausgleichsgeraden nahezu gleicher Steigung (durch-
gezogene Linien in Abbildung 6.7) und dienen als Referenz für das Ver-
dichterkennfeld. Ausgehend von diesen beiden Ausgleichsgeraden kann
das Druckverhältnis in Abhängigkeit der korrigierten Drehzahl und des
korrigierten Massenstroms für beliebige Zustände linear interpoliert wer-
den (gestrichelte Geraden in Abbildung 6.7). Die lineare Interpolation ist
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aber nur aufgrund des sehr kleinen Betriebskennfeldes bei konstanter rea-
ler Drehzahl möglich. In der Regel sind die Linien konstanter korrigierter
Drehzahl gekrümmt und werden durch die Pump- und Sperrgrenze be-
grenzt. Eine direkte vollständige Vermessung des Verdichterkennfeldes wäre
zwar wünschenswert, ist aber mit der vorhandenen Anlage nicht möglich.
Abbildung 6.7: Verdichterkennfeld aus Messdaten - Druckverhältnis über korrigiertem
Massenstrom.
Das in Abbildung 6.7 dargestellte Verdichterkennfeld berücksichtigt nur
Messdaten bei voll geöffnetem Vorleitgitter (0° Winkelstellung). Die Ab-
bildung 6.8 zeigt die Unterschiede im Verdichterkennfeld, die entstehen,
wenn das Vorleitgitter bis zur zulässigen Grenze von 5,5 mbar Druckverlust
über der Ansaugung (33° - 36° Winkelstellung) geschlossen wird. Bei den
Messungen vom 11.12.2013 lässt sich sehr deutlich die Verschiebung der
Messpunkte und der entsprechenden Ausgleichsgeraden erkennen. Im Ge-
gensatz dazu streuen die Messwerte vom 22.08.2013 deutlich mehr. Die
Tendenz der Ausgleichsgeraden ist allerdings klar erkennbar. Mit diesen
Ausgleichsgeraden wird die Verschiebung der Kennlinie gleicher korrigierter
Drehzahl durch das Vorleitgitter bestimmt. Die Ausgleichsgerade wird bei
gleichem Druckverhältnis um einen korrigierten Massenstrom von Δ?˙?𝑉,𝑘𝑜𝑟𝑟
= 0,12 kg/s oder um 0,2 im Druckverhältnis bei gleichem korrigierten
Massenstrom reduziert. Diese Verschiebung entspricht einer Erhöhung der
Umgebungstemperatur von circa Δ𝑇𝑈 = 4 K und wird als solche in dem
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Modell berücksichtigt. Im Modell kann mittels Schalter der Einsatz des
Vorleitgitters beziehungsweise die Temperaturerhöhung aktiviert werden.
Abbildung 6.8: Verdichterkennfeld aus Messdaten - Druckverhältnis über korrigiertem
Massenstrom bei voll geöffnetem (0°) und maximal geschlossenem (33° -
36°) Vorleitgitter.
Der innere Verdichterwirkungsgrad wird gemeinhin in Form von Muschel-
kurven zusätzlich in das Verdichterkennfeld eingezeichnet. Aus Gründen
der Übersichtlichkeit erfolgt dies hier in einem separaten Diagramm (Abbil-
dung 6.9). Dabei wird deutlich, dass die Messwerte in etwa eine Gerade
bilden. Auch hier besteht wieder das Problem, dass nur ein sehr kleiner
Ausschnitt des Verdichterkennfeldes vermessen werden kann. Normalerweise
hätten Messungen mit konstanter korrigierter Drehzahl eine jeweils eigene
gekrümmte Linie beschreiben müssen. Allerdings streuen die Messungen des
inneren Wirkungsgrades so sehr, dass diese keine sinnvolle Kurve beschrei-
ben. Vereinfachend wird nur eine Kennlinie durch alle Messwerte gelegt.
Die so erzeugten Kennlinien für Druckverhältnis, korrigierten Massenstrom
und inneren Wirkungsgrad werden auf einen Bezugspunkt (𝑚𝑉,𝑘𝑜𝑟𝑟 =
4,5 kg/s und 𝜋𝑉 = 9,30) normiert und in der Verdichterkomponente des
prozessthermodynamischen Modells hinterlegt.
Die Streuung der Messwerte des Verdichters (z.B. Abbildung 6.8) hat
mehrere Ursachen. Ein wesentliches Problem ist die Änderung der Umge-
bungsbedingungen, speziell die der Umgebungstemperatur, während der
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Abbildung 6.9: Verdichterkennfeld aus Messdaten - innerer Wirkungsgrad über korrigier-
tem Massenstrom.
Messung. Bei den Versuchsreihen wird jeder Betriebspunkt für jeweils 10-15
Minuten angefahren. Somit dauert eine Versuchsreihe mit 14 Betriebspunk-
ten (11.12.2013) bis zu 3,5 Stunden in denen sich die Umgebungstem-
peratur nicht wesentlich ändern sollte. An bewölkten Tagen im Winter-
halbjahr ist dies durchaus möglich. Im Sommerhalbjahr ist dies allerdings
selten gegeben. Somit ändert sich während des Versuches die korrigierte
Drehzahl und die Messwerte liegen nicht mehr auf einer Linie. Der in-
nere Wirkungsgrad des Verdichters ist besonders empfindlich gegenüber
Messfehlern der Austrittstemperatur. Ein Messfehler von 4 K bei der Aus-
trittstemperatur führt zu einer Änderung des inneren Wirkungsgrades von
etwa einem Prozentpunkt. Da die Änderung des inneren Wirkungsgrades
über dem Betriebsbereich des Verdichters aber nur zwei Prozentpunkte
beträgt, führt ein kleiner Temperaturmessfehler schon zu einer beachtlichen
Abweichung.
Neben dem Verdichter soll auch die Turbinenkomponente so angepasst wer-
den, dass eine direkte Angabe von Druckabfall über der Turbine und innerem
Wirkungsgrad entfallen kann. Bei Dampfturbinen wird der Zusammenhang
von Massendurchsatz und Druckverhältnis meist mit dem Dampfkegelgesetz
von Stodola beschrieben [86]. Dieses setzt ein konstantes Medium und
annähernd konstante Eintrittstemperaturen voraus. Die Eintrittstemperatur
und Abgaszusammensetzung der Gasturbine schwanken aber bedingt durch
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die Änderung des zugeführten Erdgas- und Dampfmassenstromes. Deshalb
muss für Gasturbinen ein allgemeinerer Ansatz gewählt werden, bei dem die
spezifische Gaskonstante und der Isentropenexponent berücksichtigt werden.
In der Literatur findet sich eine geeignete Herleitung aus den Grundgleichun-
gen der Strömungslehre [87, Kap. 8.11]. Die hier verwendete Formel 6.10
ist zusätzlich noch auf einen Referenzpunkt (Auslegungspunkt) normiert.
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Zur Beschreibung des inneren Wirkungsgrades der Turbine wird ein Kennfeld
benötigt. Im Gegensatz zum Verdichterkennfeld gibt es für das Turbinen-
kennfeld verschiedene verbreitete Ansätze. Während Bitterlich [88] ein
Kennfeld über Totaldruckverhältnis und reduziertem Massenstrom definiert,
nutzt Bräunling [85] ein Kennfeld mit reduzierter Drehzahl und reduzierter
spezifischer Arbeit. Zur Bestimmung der inneren Turbinenwirkungsgra-
de werden die Versuche der Jahre 2013 und 2014 in dem Modell ohne
Kennfelder simuliert. Die Auswertung der iterierten inneren Wirkungsgrade
zeigt, dass mit einem gewissen Streuband eine einfache lineare Abhängig-
keit zur Turbineneintrittstemperatur gegeben ist (Abbildung 6.10). Die
beiden gefundenen Funktionen zur Beschreibung des Eintrittsdruckes und
des inneren Turbinenwirkungsgrades sind in einer selbst programmierten
Komponente des Simulationsprogrammes implementiert, da die vorhande-
nen Turbinenmodelle die hier vorgestellten Zusammenhänge nicht abbilden
können.
Mit der angepassten Verdichter- und Turbinenkomponente ergibt sich ein
neues Modell, das selbstständig alle inneren Kennzahlen der Gasturbinen-
anlage bestimmt. In diesem Modell sind zudem die Druckverluste in der
Brennkammer abhängig von der Änderung des Primärluftmassenstromes
berücksichtigt (Tabelle B.9 im Anhang). Dieser Druckverlust wirkt sich auf
den Turbineneintrittsdruck aus. Entsprechend muss die Kennlinie für den
inneren Turbinenwirkungsgrad angepasst werden. Zur Lösung des neuen
Modells muss bei der Simulation zusätzlich eine Dämpfung berücksichtigt
werden (Relaxation der Lösung). Ansonsten schwingt das System so sehr,
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Abbildung 6.10: Turbinenkennfeld aus Messdaten - innerer Wirkungsgrad über Turbinen-
eintrittstemperatur (November 2013).
dass keine Lösung gefunden werden kann. Mit diesem Modell können die
realen Versuche nachgerechnet werden. Es ergeben sich Bruttoanlagen-
wirkungsgrade, Abgastemperaturen und Verdichteraustrittsdrücke, die mit
realen Messwerten verglichen werden können. Der Bruttoanlagenwirkungs-
grad wird dabei in der Regel um bis zu 0,5 %-Punkte durch das Modell
unterschätzt (Abbildung 6.11). Die Abgastemperatur weicht im Modell um
bis zu 10 K von den Messwerten ab. Der Verdichteraustrittsdruck weicht
in dem Modell maximal um 0,15 bar ab (Abbildung 6.12). Unter Berück-
sichtigung der Steuerung und der Unsicherheiten der Messwerte können




Abbildung 6.11: Vergleich der Simulationsergebnisse des Modells mit Messdaten - Brutto-
anlagenwirkungsgrad und Abgastemperatur (Versuche Dezember 2013).




6.3 Strömungstechnische Untersuchung der
Gasturbine
Zur weiteren Untersuchung der Kennfelder und für ein besseres Verständnis
der Beeinflussung der Energieumwandlung durch die Dampfinjektion wurde
ein Strömungsmodell (CFD-) Modell der Turbine erstellt. Zur Bestimmung
der Schaufelgeometrie stellte der Hersteller die kompletten Schaufelkränze
der S2A-01 Gasturbine zur Verfügung. Die Leitschaufelkränze der ersten
und zweiten Stufe waren neuwertige Ersatzteile. Der Leitschaufelkranz der
dritten Stufe, sowie die Laufschaufelkränze aller drei Stufen stammten aus
einer sich in Revision befindlichen Gasturbine. Diese Teile weisen daher typi-
sche Verschleißerscheinungen wie kleine Abplatzungen und Verrußungen auf.
Die dreidimensionale Geometrie der Schaufeln wurde mittels eines optischen
Messsystems der Professur für Turbomaschinen und Strahlantriebe der TU
Dresden bestimmt. Mit diesem System wird jeweils ein Ausschnitt aus den
Schaufelkränzen gescannt, sodass etwa 2-3 Schaufeln je Kranz vollständig
mit einer Genauigkeit von etwa 0,02 mm digitalisiert sind. Das Messsystem
projiziert dazu ein Streifenmuster auf den jeweiligen Ausschnitt und erfasst
dieses mittels einer Kamera. Aus der Verzerrung des Musters errechnet eine
zum System gehörige Software die Oberflächengeometrie. Mit Hilfe von
Markierungspunkten setzt die Software Aufnahmen aus verschiedenen Per-
spektiven zusammen, um so ein vollständiges Oberflächennetz zu erhalten.
An den schwer zugänglichen Stellen der Schaufelkränze entstehen kleine
Lücken im Oberflächennetz, die mit Hilfe entsprechender Softwarewerkzeu-
gen geschlossen werden. Anschließend wird das Koordinatensystem anhand
von Referenzflächen ausgerichtet, da das Messsystem das gescannte Objekt
beliebig im Raum positioniert. Aus dem Oberflächennetz kann die Geometrie
des Strömungskanals bestimmt werden. Unter Zuhilfenahme einer spezi-
ellen Software [89] können mehrere Profilschnitte über der Schaufelhöhe
extrahiert werden (Abbildungen 6.13 und 6.14).
Zusätzlich zum Scannen der Schaufelgeometrie wurden die Hauptabmes-
sungen der Schaufelkränze inklusive der Spalte per Hand bestimmt. Da
die Vermessung der Schaufeln bei Raumtemperatur und ohne Belastungen
stattfand, müssen Einflüsse wie Längenänderung durch Wärmedehnung und
Endwindung der Schaufelspitzen durch die Zentrifugalkraft nachträglich
berechnet werden. Für die Wärmedehnung wird angenommen, dass sich
die Scheiben der Schaufelkränze auf circa 500 °C erwärmen und sich da-
mit der gesamte Strömungskanal um 1 mm nach oben verschiebt. Zudem
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Abbildung 6.13: Profilschnitte der Turbinenstufen in drei Ebenen.
wird unter Verwendung der Finite-Elemente-Methode (FEM) die Entwin-
dung der Schaufelspitzen durch die Fliehkraft berechnet (Abbildung A.12
im Anhang). Die so modifizierten Profilschnitte der Schaufeln werden
anschließend parametrisiert. Dazu werden mit einem selbst entwickelten
Programm die Skelettlinien und die Dickenverteilungen der Schaufelprofile
ermittelt.
Die parametrisierten Profilschnitte können anschließend mit der Software
TurboGrid [90] zu einer Schaufel aufgefädelt werden. Zusammen mit der
Kontur des Strömungspfades erstellt die Software Netze für diesen. Dafür
bietet das Programm voll- und teilautomatisierte Routinen an. Die Verwen-
dung der teilautomatisierten Routinen erfordert Erfahrung und manuelle
Anpassungen, um bei den gegebenen Schaufeln vergleichbare Netze zu erzie-
len, wie sie durch die vollautomatisierte „Automatic Topology and Meshing
(ATM)“ Methode erreicht werden [91]. Auch mit dieser vollautomatisierten
Methode muss eine Netzstudie durchgeführt werden, um ein ausreichend
feines Netz zu generieren. Neben den Schaufeln wurde auch der Diffusor ver-
messen und modelliert. Am Eintritt und Austritt des Modells sind Vor- und
Nachlaufgebiete zur Vergleichmäßigung der Strömung vorgesehen. Zur Be-
grenzung der Rechenlast ist im Modell nur jeweils eine Schaufel jeder Stufe
berücksichtigt. Der Übergang zwischen den jeweiligen Leit- und Laufreihen
wird mit dem Stage-Interface realisiert. Dieses mittelt die zu übergebenen
Werte auf mehreren Radien und verwischt somit die Nachlaufgebiete einzel-
ner Schaufeln. Zudem wird durch dieses Interface die unterschiedliche Größe
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Abbildung 6.14: Profilschnitte durch die gescannten und nachbearbeiteten Turbinenstu-
fen.
der Kreissegmente ausgeglichen, die durch die unterschiedliche Anzahl der
Schaufeln pro Reihe entsteht.
Zum Festlegen der Randbedingungen des CFD Modells sind Werte wie zum
Beispiel die Turbineneintrittstemperatur und der Druck vor der Turbine
notwendig, die nicht direkt gemessen werden. Deshalb werden für die Pa-
rametrisierung des CFD Modells die zuvor im thermodynamischen Modell
ohne Kennfelder berechneten Werte verwendet (Abschnitt 6.1). Zudem
kann das CFD Modell mit verschiedenen Randbedingungskombinationen
versehen werden. Bei dem hier vorgestellten Modell werden der Totaldruck
am Eintritt und der statische Druck am Austritt vorgegeben. Zusätzlich
sind die Totaltemperatur, ein Strömungsvektor und die Zusammensetzung
des Rauchgases am Eintritt gegeben. Die Lösung des Modells erfolgt mit
Hilfe der „Reynolds-gemittelten Navier-Stokes (RANS)“ Gleichungen durch
die Software CFX [90]. Zur Modellierung der Turbulenz wird das „Shear
stress transport (SST)“ Modell von Menter [92] verwendet. Zur Modellier-
ung der Grenzschichten an Wänden wird die automatische Wandfunktion
des Programmes genutzt, wobei die Wände mit einer äquivalenten Sand-
rauigkeit von 𝑘𝑆 = 20 µm belegt sind. Da über die Wärmeverluste an
den Wänden keine Aussage getroffen werden kann, werden sie als adia-
96
6.3 Strömungstechnische Untersuchung der Gasturbine
bat angenommen. Das gesamte Turbinenmodell mit 1,6 Mio. Elementen
wird auf einem Rechencluster der TU Dresden innerhalb einiger Stunden
gelöst. Abhängig von den Startwerten konvergieren die Modelle innerhalb
von weniger als 8000 Iterationsschritten mit einer quadratischen Abwei-
chung von kleiner 10−5. Neben dem Referenzfall mit 650 kWel Leistung
und nur DeNOx Dampf werden auch Fälle mit 500 kWel und 300 kWel
Leistung simuliert. Des Weiteren erfolgt die numerische Simulation für
verschiedene PLUS-Dampfmassenströme (500 kg/s, 1000 kg/s, 1250 kg/s).
Abbildung 6.15: Verteilung der Machzahl des CFD Turbinenmodelles bei 650 kWel und
nur DeNOx-Dampf im Fußschnitt bei 10 % der Kanalhöhe, im Mittel-
schnitt und im Kopfschnitt bei 90 % der Kanalhöhe.
Bei allen Rechnungen gibt es Bereiche, in denen Machzahlen größer 1
erreicht werden. Speziell in der ersten Stufe sorgt dieser Effekt für eine
Begrenzung des Volumenstromes (Abbildung 6.15). Der Vergleich der CFD
Rechnungen mit den Ergebnissen der thermodynamischen Prozesssimulation
ohne Kennfelder (Abschnitt 6.1) zeigt , dass der aus dem Druckgefälle re-
sultierende Turbinenmassenstrom um weniger als 0,15 kg/s (3 %) abweicht
(Abbildung 6.16). Diese Abweichung kann aus einer falschen Annahme des
Druckes am Turbineneintritt resultieren. Durch den geringeren Turbinen-
massenstrom ist die Turbinenleistung im CFD Modell um bis zu 90 kW
(3,8 %) kleiner. Der innere Turbinenwirkungsgrad im CFD Modell ist hinge-
gen um bis zu 4,4 %-Punkte größer. Daraus resultieren die um bis zu 11 K
(3,6 %) geringeren Abgastemperaturen des CFD Modells. Bei sinkender
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Leistung oder größerer PLUS-Dampfinjektion steigt der innere Turbinen-
wirkungsgrad im CFD Modell, während er im thermodynamischen Modell
abnimmt. Dieses abweichende Verhalten und die grundsätzliche Abweichung
des inneren Turbinenwirkungsgrades könnten durch die Vernachlässigung
der Kühllufteinströmung aus dem Rotor resultieren. Auch dürften die nicht
modellierten Seitenräume für zusätzliche Verluste sorgen. Alternativ könn-
ten die Spalte und die thermische Ausdehnung des Strömungskanals in
Abhängigkeit des jeweiligen Betriebspunktes den inneren Wirkungsgrad
beeinflussen.
Abbildung 6.16: Unterschiede des CFD Modells zum thermodynamischen Modell ohne
Kennfelder (Abschnitt 6.1) für verschiedene Betriebszustände.
Zur Abschätzung des Einflusses der Wärmeverluste durch die Wände und
Schaufeln auf den inneren Wirkungsgrad soll dieser ansatzweise unter-
sucht werden. Im Unterschied zu den vorhergehenden Rechnungen mit
adiabaten Wänden, wird vereinfacht auf jede Schaufelwand separat die
mittlere umgebende Fluidtemperatur aufgeprägt. Für den Boden des Schau-
felkanals wird eine um 50 K niedrigere Temperatur angenommen. Da
die Decke des Schaufelkanals mittels Verdichterluft gekühlt wird, wird
hier eine um 80 K verminderte Temperatur angenommen. Das Ergebnis
dieser Simulation weist einen um 1,8 %-Punkte erhöhten inneren Turbi-
nenwirkungsgrad gegenüber dem Modell mit adiabaten Wänden auf. Bei
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Verringerung aller Wandtemperaturen um zusätzliche 50 K, steigt der Wir-
kungsgrad um weitere 1,5 %-Punkte. Erwartungsgemäß sollte der innere
Turbinenwirkungsgrad sinken. Somit ist es ohne eine genaue Kenntnis der
Wandtemperaturen per Messung nicht sinnvoll, diese in der Simulation zu
berücksichtigen.
Da die Größe der Spalte zwischen den rotierenden Turbinenschaufeln und den
feststehenden Wänden im heißen und rotierenden Zustand nicht gemessen
werden konnte, soll der Einfluss auf den inneren Wirkungsgrad durch die
Spalte ebenfalls mittels CFD untersucht werden. Dazu werden die Spalte in
einer Simulation verdoppelt und in einer weiteren komplett vernachlässigt.
Als Randbedingungen werden die Anlagenzustände bei 650 kWel und nur
DeNOx-Dampf gewählt. Im Vergleich mit der ursprünglichen Simulation
steigt der innere Turbinenwirkungsgrad bei Vernachlässigung der Spalte um
etwa 1,7 %-Punkte an. Bei Verdoppelung der Spalthöhe sinkt der innere
Turbinenwirkungsgrad um circa 1,5 %-Punkte ab.
Zur Abschätzung der Strähnenbildung durch die Dampfinjektion wurden
Strömungssimulationen durchgeführt [93]. Dazu wird ein stark vereinfach-
tes Strömungsmodell der Brennkammer mit den vier Dampfdüsen genutzt.
Zusätzlich wird das Übergangsstück von der Brennkammer zur Turbine (Spi-
rale) berücksichtigt. Die Randbedingungen entsprechen im Wesentlichen
denen des Turbinenmodells, lediglich die Drücke am Ein- und Austritt sind
angepasst. Um eine komplexe Verbrennungsrechnung und die dafür nötige
Detailmodellierung des Brenners zu vermeiden, wird in dem Modell schon
am Eintritt heißes Rauchgas angenommen. Die Untersuchung zeigt, dass
es durch die Dampfinjektion zu einer begrenzten Strähnenbildung kommt
(Abbildung 6.17). Dies widerspricht allerdings den Erfahrungen aus den
Messungen der Abgastemperaturverteilung, bei denen keine Änderung durch
die PLUS-Dampfinjektion festgestellt werden kann. Die berechneten Tem-
peraturunterschiede der Simulation von bis zu 30 K liegen allerdings in der
gleichen Größenordnung, wie die aus der gemessenen Abgastemperaturver-
teilung. Ursachen für die Abweichungen dürften die starken Vereinfachungen
des Modells gegenüber der Realität und speziell die Vernachlässigung der
kalten Sekundärluft der Brennkammer sein. Weitere Ursachen könnten feh-




Abbildung 6.17: Ergebnisse der CFD-Simulation der Dampfinjektion, a) Geschwindig-
keitsverteilung, b) Geschwindigkeitsverteilung in der Dampfströmung,
c) Temperaturverteilung am Turbineneintritt [93].
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7.1 Steigerung des Anlagenwirkungsgrades
Die Dampfinjektion bringt zusätzliche Energie in Form von Dampf aus dem
Abgas zurück in die Gasturbinenanlage. Dadurch kann der Brennstoffbedarf
bei gleicher Leistung reduziert werden. Bei annähernd gleichbleibendem Ver-
dichtermassenstrom sinkt die Turbineneintrittstemperatur bedingt durch die
Reduzierung der Brennstoffmenge und durch die Zumischung des kühleren
Dampfes zum Rauchgas (Kapitel 5 und 6). Damit sinkt auch der theoretisch
maximal erreichbare Carnot-Wirkungsgrad ab, der im Wesentlichen von der
Turbineneintrittstemperatur abhängt. Der Gesamtwirkungsgrad der Anlage
steigt allerdings leicht durch die Nutzung der Energie aus dem Abgas in
Form von Dampf.
Um den Wirkungsgrad des Prozesses weiter zu steigern und damit den
fossilen Brennstoffwärmebedarf weiter abzusenken, kann der Verdichter mit-
tels verstellbarem Vorleitgitter angedrosselt werden. Durch den geringeren
Luftmassenstrom in der Brennkammer werden dort bei gleichem Brenn-
stoffmassenstrom höhere Temperaturen erreicht. Zudem sinkt durch den
kleineren Luftmassenstrom die benötigte Verdichterleistung. Dadurch steigt
der Bruttoanlagenwirkungsgrad um zusätzliche ein bis zwei Prozentpunkte
[74, 7].
An der Versuchsanlage im ZET kann die Reduzierung des Verdichtermas-
senstromes durch das Vorleitgitter nur im sehr begrenzten Rahmen erprobt
werden. Eine Verschiebung der Linien konstanter Drehzahl im Verdichter-
kennfeld durch das IGV ist erkennbar (Kapitel 6.2). Der Einsatz des IGV
führt dabei nicht nur zu einer Reduzierung des Verdichtermassenstromes,
sondern zu einer Verschiebung des Betriebspunktes hin zu einem niedrigeren
Druckverhältnis und Massenstrom (Abbildung 6.8). Das Druckverhältnis
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des Verdichters wird dabei durch die Turbine in Abhängigkeit des dort an-
liegenden Volumenstroms bestimmt (Kapitel 6.2).
Zur genaueren Untersuchung des Einflusses des Vorleitgitters auf die Gastur-
binenanlage und die Dampfinjektion soll das vorhandene Verdichterkennfeld
des prozessthermodynamischen Modells erweitert werden. Bei einzelnen
Radialverdichterstufen sind durch das Verstellen des Vorleitgitters bei glei-
chem Druckverhältnis Massenstromänderungen im Bereich von 10 % bis
15 % möglich [94, 95]. Um die von Axialverdichtern bekannten 30 % Mas-
senstromreduzierung bei gleichem Druckverhältnis zu erreichen, müssen
nicht nur die erste sondern mehrere Leitreihen des Verdichters verstellbar
sein [96]. Für das erweiterte Kennfeld wird angenommen, dass durch das
Vorleitgitter eine Reduzierung des korrigierten Massenstromes von etwa
1,7 kg/s (circa 34 %) bei gleichem Druckverhältnis möglich ist (Abbildung
7.1). Im Kennfeld sind aus Gründen der Vereinfachung nur Kennlinien für
drei verschiedene IGV-Stellungen (IGV+0, IGV+30, IGV+60) bei einer
korrigierten Drehzahl von 100 % berücksichtigt. Unter Annahme von ISO-
Bedingungen bei der Simulation ist dies ausreichend. In der Realität ist
selbstverständlich ein dreidimensionales Kennfeld notwendig, bei dem die
IGV-Stellung als weitere Achse neben Druckverhältnis und korrigiertem
Massenstrom aufgetragen wird. Damit verbunden sind auch komplexe drei-
dimensionale Räume/Blasen gleicher innerer Wirkungsgrade zu definieren.
Die gestrichelte Linie in Abbildung 7.1 stellt die im bisherigen Kennfeld
verwendete 100 % Drehzahlkennlinie bei vollständig geöffnetem IGV dar
(vgl. Abbildung 6.7). Die Bezeichnungen der Kurven des Vorleitgitters als
IGV+0, IGV+30, IGV+60 repräsentieren die rein theoretischen Schließwin-
kel von 0°, 30° und 60° des Vorleitgitters. Die gepunkteten Linien gleichen
inneren Wirkungsgrades orientieren sich an der Steigung der Geraden des
Verdichterkennfeldes aus Kapitel 6.2, sind aber rein theoretische Annahmen.
Bei den ersten Simulationen wird das Wirkungsgradkennfeld erst einmal
vernachlässigt und ein konstanter innerer isentroper Verdichterwirkungsgrad
von 76,4 % angenommen. Das Modell aus dem Kapitel 6.2 wird unter Annah-
me des erweiterten Kennfeldes und von ISO-Bedingungen mit verschiedenen
Leistungen, Dampfinjektionen und Vorleitgitterstellungen gerechnet. Beim
Betrieb ohne PLUS-Dampf kann das Vorleitgitter in bekannter Weise zur
Leistungsregulierung mit geringem Absinken des Bruttoanlagenwirkungs-
grades eingesetzt werden [97]. Dabei wird die Abgastemperatur konstant
gehalten und der Verdichtermassenstrom durch das Zudrehen des Vorleitgit-
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Abbildung 7.1: Theoretisches Kennfeld eines Radialverdichters für verschiedene Vorleit-
gitterstellungen.
ters reduziert. Damit verringert sich die in die Brennkammer eingebrachte
Energiemenge, da die Brennkammeraustrittstemperatur bedingt durch die
Abgastemperatur nahezu konstant bleibt. Durch die konstante Abgastem-
peratur wird auch sichergestellt, dass Brennkammer und Turbine nicht
überfeuert und durch zu hohe Temperaturen beschädigt werden. Die erzeug-
te elektrische Leistung sinkt durch die geringe in die Turbine eingebrachte
Energiemenge ab.
Bei der PLUS-Dampfinjektion kann mit Hilfe des Vorleitgitters der Massen-
stromanstieg am Turbineneintritt reduziert werden. Zusätzlich steigt, wie
weiter oben beschrieben, die Temperatur in und nach der Brennkammer
und damit der Anlagenwirkungsgrad etwas an (Abbildung 7.2). In diesem
theoretischen Beispiel wird bei einer konstanten Bruttoanlagenleistung10
von 650 kWel durch maximales Schließen des Vorleitgitters eine Steigerung
des Bruttoanlagenwirkungsgrades von etwa 1,0 %-Punkten erzielt. Durch
das Schließen verschiebt sich der Verdichterbetriebspunkt hin zu einem um
18 % niedrigeren Druckverhältnis (7,5 statt 9,2) und einem 22 % niedrige-
ren Massenstrom (3,6 kg/s statt 4,6 kg/s). Die vom Verdichter benötigte
Antriebsleistung sinkt um 25 % von 1,51 MW auf 1,13 MW. Die Menge
der Dampfinjektion hat dabei wenig Einfluss auf den Betriebspunkt des
Verdichters, wie auch die Messungen im ZET zeigen (Kapitel 5.3). Die
10 Die Leistungsregelung erfolgt weiter über den Brennstoffmassenstrom.
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Dampfmenge ist in der Simulation nicht durch den Abhitzekessel begrenzt,
sondern wird bis zu einem Maximum von insgesamt 2000 kg/h (240 kg/h
DeNOx-Dampf + 1760 kg/h) durchgeführt. Die Grenze der maximalen
Dampfproduktion bei maximaler Dampfinjektion unterscheiden sich nicht
wesentlich von den Ergebnissen aus Abschnitt 5.5. Folglich liegt die Grenze
von Dampfinjektion und Dampfproduktion weiterhin bei circa 1500 kg/h
Dampf (1250 kg/h PLUS-Dampf).
Abbildung 7.2: Vergleich der Bruttoanlagenwirkungsgrade der Simulation bei 650 kWel
Leistung, variabler Dampfinjektion und verschiedenen Vorleitgitterstellun-
gen unter Annahme eines konstanten inneren Verdichterwirkungsgrades.
Die Brennkammeraustritts- und die Turbineneintrittstemperatur steigen
beim Schließen des Vorleitgitters an (Abbildung 7.3). Die Turbinenein-
trittstemperatur überschreitet bei geringen Dampfmengen ihren normalen
Betriebsbereich, da die Dampfinjektion die heißeren Rauchgase der Brenn-
kammer nicht ausreichend kühlt. Die Brennkammeraustrittstemperatur
überschreitet in den meisten Fällen ihren normalen Betriebsbereich (Abbil-
dung 7.3), da die Dampfinjektion im Modell erst nach der Brennkammer
angeordnet ist (Abbildung 6.5). Die Brennkammertemperatur ist in die-
sem Falle höher, da der Brennkammermassenstrom stärker abnimmt, als
die Leistung der Brennkammer reduziert werden kann. Entsprechend sind
bauliche oder verfahrenstechnische Änderungen rund um die Brennkammer
notwendig, auf die im Folgenden noch genauer eingegangen wird. Durch
den größeren Wasserdampfanteil im Rauchgas ändert sich ebenfalls der
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Entspannungsverlauf und der Wärmeübergang in der Turbine. Dies kann
zu erhöhten Materialtemperaturen und Belastungen der Turbinenschaufeln
führen. Es muss daher für jeden Gasturbinentyp speziell geprüft werden,
inwieweit die Turbinenstufen den geänderten Betriebsbedingungen stand-
halten.
Abbildung 7.3: Vergleich verschiedener Temperaturen der Simulation bei 650 kWel Leis-
tung, variabler Dampfinjektion und verschiedenen Vorleitgitterstellungen
unter Annahme eines konstanten inneren Verdichterwirkungsgrades.
Alternativ zur vorherigen Betriebsweise kann bei der Dampfinjektion die
Brennkammeraustrittstemperatur konstant gehalten werden und die Leis-
tung über die Stellung des Vorleitgitters geregelt werden (Abbildung 7.4).
In diesem Falle überschreitet keine Temperatur ihren normalen Betriebs-
bereich, allerdings fällt die mögliche Wirkungsgradsteigerung besonders
bei wenig Dampfinjektion geringer aus. Bei maximaler Dampfinjektion
wird das Vorleitgitter gar nicht bis zur maximalen Stellung von IGV+60
geschlossen, trotzdem wird ein vergleichbarer Bruttoanlagenwirkungsgrad
wie bei maximal geschlossenem Leitgitter erreicht. Ein weiteres Schließen
des Vorleitgitters führt zu keiner weiteren Erhöhung des Gesamtanlagenwir-
kungsgrades, da der innere Turbinenwirkungsgrad entsprechend absinkt. Der
Knick bei der IGV-Position in Abbildung 7.4 resultiert aus Unstetigkeiten im
Verdichterkennfeld und der linearen Interpolation zwischen den einzelnen
Kennlinien.
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Abbildung 7.4: Vergleich der Bruttoanlagenwirkungsgrade der Simulation bei 650 kWel
Leistung, konstanter Brennkammeraustrittstemperatur, variabler Dampf-
injektion und angepasster Vorleitgitterstellung unter Annahme eines kon-
stanten inneren Verdichterwirkungsgrades.
Um bei geringeren Dampfinjektionen durch das Schließen des Leitgitters
einen höheren Gesamtanlagenwirkungsgrad zu erzielen, sind unter Um-
ständen Änderungen an der Anlage notwendig. Je nach Ort der PLUS-
Dampfinjektion ergeben sich durch die geringere Verdichterluftmenge unter-
schiedliche Herausforderungen. Bei der Injektion des Dampfes vor der Brenn-
kammer wird die Verbrennung beeinflusst. Bei steigender Dampfinjektion
erhöhen sich die CO-Emissionen, bedingt durch die Reduzierung der Verbren-
nungstemperatur (Kapitel 5.3). Alternativ können spezielle Brenner einge-
setzt werden, wie sie Hitachi für ihre HAT-Anlage entwickelt hat [10]. Diese
Brenner sind auf eine hohe Feuchtigkeit der Verbrennungsluft ausgelegt und
arbeiten mit einer speziellen Vormisch- anstatt Diffusionsverbrennung, die
deutlich niedrigere Schadstoffemissionen aufweist.
Eine andere Möglichkeit ist die Dampfinjektion in die Sekundärluft der
Brennkammer. Die Sekundärluft nimmt nicht direkt an der Verbrennung
teil, sondern kühlt die heißen Rauchgase der Flamme auf eine für die Turbine
zulässige Temperatur ab. Zudem kühlt die Sekundärluft die Brennkammer-
wände. Gelingt es durch eine geschickte Gestaltung der Luftführung im
Brennkammerbereich, den kühlenden Dampf nur in die Sekundärluft ein-
zubringen, so dürfte die Verbrennung nicht negativ beeinflusst werden. Es
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muss allerdings geprüft werden, inwieweit die Dampfinjektion die Kühlef-
fekte und die Strömung der Sekundärluft beeinflusst. Zusätzlich muss die
indirekte Beeinflussung der Verbrennung durch die feuchte Sekundärluft
untersucht werden. Bei der GPB06-PLUS der TU-Dresden ließe sich dies
über entsprechende Einbauten im Ringraum der Brennkammer lösen. Die
Einbauten würden Verdichterluft als Primärluft unterhalb der Brennkammer
abzweigen und separat zum Brennkammerdom führen. Die Dampfinjektion
könnte dann ohne spezielle Düsen direkt in die Sekundärluft erfolgen. Damit
besteht auch nicht mehr die Gefahr, dass Heißgas aus der Brennkammer
in das Dampfsystem zurückströmt, da die Sekundärluft immer einen leicht
höheren Druck aufweist und aufgrund ihrer niedrigen Temperaturen pro-
blemlos in das Dampfsystem strömen kann, wenn dieses nicht in Betrieb
ist.
Bei der Injektion des Dampfes nach der Brennkammer wird die Verbren-
nung nicht beeinflusst, es kann aber zu einem lokalen Überhitzen der
Brennkammer kommen. Denn trotz der geringeren Verdichterluftmenge
muss die Brennkammer eine ähnliche Energiemenge bereitstellen, was zu
einer erhöhten Brennkammeraustrittstemperatur führt (Abbildung 7.3).
Allerdings sind mit derzeit verfügbaren Technologien Turbineneintrittstem-
peraturen von bis zu 1500 °C möglich, so dass eine entsprechend angepasste
Brennkammer bei geringer parametrierten Anlagen diese erhöhten Tempe-
raturen ermöglichen kann. Die maximale Turbineneintrittstemperatur wird
hingegen in allen drei Varianten bei einer ausreichenden Dampfinjektion
nicht überschritten, da der zugeführte Dampf die Rauchgase ausreichend
abkühlt.
Eine weitere Möglichkeit ist die Dampfinjektion zwischen den einzelnen
Turbinengruppen (Turbine für den Gasgenerator / Leistungsturbine) bei
Anlagen mit mehreren Wellen. Durch die Konstruktion bedingt ergeben
sich häufig größere Abstände zwischen den einzelnen Turbinengruppen, die
zur Dampfinjektion genutzt werden können. Zwischen den einzelnen Turbi-
nenstufen hingegen ist eine Dampfinjektion aufgrund der eingeschränkten
Platzverhältnisse kaum möglich. Der Dampf der zwischen den Turbinen-
gruppen injiziert wird, nimmt nicht an der Entspannung über der kompletten
Turbine teil und kann somit seine Energie nicht optimal übertragen. Zudem
muss der Dampf für die Injektion zwischen den Turbinenstufen energetisch
ungünstig gedrosselt werden. Diese Option ist also nur sinnvoll, wenn bei
einer Mehrwellenanlage Dampf auf einem entsprechend niedrigem Druck-
niveau zur Verfügung steht. In diesem Falle muss speziell geprüft werden,
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wie viel Dampf an welcher Stelle in die Turbine eingebracht werden kann,
ohne einzelne Turbinenstufen durch den zusätzlichen Massenstrom zu über-
lasten. Einige Hersteller (z.B. Kawasaki und GE) realisieren diese Form der
Dampfinjektion bei entsprechenden Maschinen.
Für den Betrieb mit verstelltem Vorleitgitter und Dampfinjektion muss
die Regelung der Anlage angepasst werden, um ein Überhitzen einzelner
Bauteile und damit einhergehende Beschädigungen beziehungsweise Le-
bensdauerverringerungen zu verhindern. Die Abgastemperatur ist dafür
eine geeignete Messgröße, die bereits genau erfasst und überwacht wird.
Entsprechend Abbildung 7.3 bleibt die Turbineneintrittstemperatur immer
unter ihrem Maximalwert von 910 °C, wenn die Abgastemperatur ihren Nor-
malwert von etwa 490 °C nicht überschreitet. Somit lässt sich die maximal
zulässige Öffnung des Leitgitters bei Dampfinjektion aus der maximal zuläs-
sigen Abgastemperatur ableiten. Zur Regelung von Gasturbinenanlagen wird
gewöhnlich eine korrigierte Turbinenaustrittstemperatur in Abhängigkeit
von verschiedenen Faktoren wie Anlagenleistung, Vorleitgitterstellung und
Umgebungstemperatur berechnet [87, Kap. 35]. In dieser Berechnung oder
in dem hinterlegten Kennfeld muss entsprechend die Dampfinjektion als
weitere Größe berücksichtigt werden. Ausgehend von dieser korrigierten Tur-
binenaustrittstemperatur wird dann die maximal zulässige Brennstoffmenge
durch den Turbinentemperaturregler bestimmt (Abbildung 7.5). Abhängig
von der Regeldifferenz der korrigierten Turbinenaustrittstemperatur wird
das Vorleitgitter verstellt und wirkt damit zurück auf die Berechnung der
korrigierten Turbinenaustrittstemperatur.
Der innere Verdichterwirkungsgrad bleibt in der Realität beim Schließen
des Vorleitgitters nicht konstant, wie bisher angenommen. Deshalb werden
die Simulationen unter Berücksichtigung der Kennlinie des Wirkungsgrades
aus dem fiktiven Verdichterkennfeld aus Abbildung 7.1 wiederholt. Be-
dingt durch den absinkenden inneren Verdichterwirkungsgrad steigt der
Leistungsbedarf des Verdichters beim Schließen des Vorleitgitters an. Das
Druckverhältnis und der Massenstrom des Verdichters ändern sich gegenüber
der vorherigen Simulation nur geringfügig in der zweiten Nachkommastelle.
Der Anstieg des Bruttoanlagenwirkungsgrad fällt deutlich geringer aus. Die
Variante IGV+60 erreicht dabei keinen höheren Wirkungsgrad als die Vari-
ante IGV+30 (Abbildung 7.6). Die Temperaturen am Brennkammeraustritt
und an der Turbine steigen dafür deutlich mehr an als im Fall mit konstantem
inneren Wirkungsgrad (Abbildung 7.7). Dadurch kann der Verdichtermas-
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Abbildung 7.5: Prinzipielle Struktur einer Gasturbinenregelung, Quelle: [87, Kap. 35].
senstrom nicht so sehr eingedrosselt werden, ohne dabei die zulässigen
Temperaturen für die Turbine zu überschreiten.
Eine weitere Einschränkung im Zusammenhang mit dem Verstellen des
Vorleitgitters sind die Pump- und die Sperrgrenze des Verdichters. Beide
sind in den Simulationen nicht berücksichtigt, da sie für das theoretische
Kennfeld nicht sinnvoll abzuschätzen sind. Allerdings beeinflusst die Dampf-
injektion selbst den Betriebspunkt des Verdichters nur minimal. Wesentlich
einflussreicher ist die Stellung des Vorleitgitters. Folglich kann die Dampf-
injektion bei konstanter Leistung bei allen zulässigen Vorleitgitterstellungen
der Anlage betrieben werden.
Für jede Gasturbinenanlage ist individuell zu prüfen, wie sich das Schließen
des Vorleitgitters auf den Prozess und die einzelnen Anlagenkomponenten
auswirkt und wie groß der dadurch erreichbare Gewinn des Bruttoanlagen-
wirkungsgrades ist. Die Steuerung und einige Komponenten der Gasturbi-
nenanlage sind je nach Ort der Dampfinjektion und Anlagentyp anzupassen.
Das Schließen des Vorleitgitters wirkt sich ebenfalls auf den nachgeschal-
teten Abhitzekessel aus. Die Abgastemperatur sinkt durch das Schließen
des Vorleitgitters bei Dampfinjektion weniger stark ab. Je nach Kesseltyp
verringert sich damit auch die Frischdampftemperatur des Überhitzers we-
niger. Bei Sattdampfkesseln ohne Überhitzer geht die Dampfproduktion
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Abbildung 7.6: Vergleich der Bruttoanlagenwirkungsgrade der Simulation bei 650 kWel
Leistung, variabler Dampfinjektion und verschiedenen Vorleitgitterstel-
lungen unter Berücksichtigung eines Kennfeldes für den inneren Verdich-
terwirkungsgrad.
Abbildung 7.7: Vergleich verschiedener Temperaturen der Simulation bei 650 kWel Leis-
tung, variabler Dampfinjektion und verschiedenen Vorleitgitterstellungen
unter Berücksichtigung eines Kennfeldes für den inneren Verdichterwir-
kungsgrad.
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dadurch weniger zurück. Die erzeugbare Dampfmenge verringert sich in
beiden Fällen durch den geringeren Abgasmassenstrom der Gasturbinenan-
lage. Auf die Betriebssicherheit und Lebensdauer des Abhitzekessel sollte die
Verstellung des Vorleitgitter solange keinen Einfluss haben, wie die maximale
Auslegungstemperatur für die Rauchgase des Kessels nicht überschritten
wird und der Kessel auf einen Betrieb bei Teillast der Gasturbinenanlage
ausgelegt ist.
Im Vergleich mit den Erkenntnissen aus den ersten Untersuchungen [7]
fällt die Steigerung des Bruttoanlagenwirkungsgrades durch die Dampfin-
jektion geringer aus. Sowohl in den Messungen als auch in den mit ihnen
assoziierten theoretischen Untersuchungen kann der Abhitzekessel maxi-
mal 1600 kg/h Dampf bei vollständiger Dampfinjektion in die Gasturbine
erzeugen.11 Der Bruttoanlagenwirkungsgrad erhöht sich dabei um bis zu
2 %-Punkte in dieser Untersuchung, während die erste Studie mit einer
höher parametrierten und größeren Anlage eine Steigerungen von bis zu 4-
5 %-Punkten vorhersagte. Die geringe Steigerung des Wirkungsgrades kann
mit den niedrigeren Parametern der Versuchsanlage und den geringeren
inneren Wirkungsgraden der Komponenten der Gasturbinenanlage erklärt
werden. Die weitere Steigerung des Bruttoanlagenwirkungsgrades von etwa
einem Prozentpunkt durch das Schließen des Vorleitgitters bei Dampfin-
jektion konnte in dem theoretischen Beispiel für einen konstanten inneren
Wirkungsgrad des Verdichters bestätigt werden. Bei Annahme einer theore-
tischen Kennlinie für den inneren Wirkungsgrad des Verdichters fällt diese
Wirkungsgradsteigerung nur etwa halb so groß aus.
Zur Steigerung des Wirkungsgrades der Gasturbinenanlage unabhängig
von deren Flexibilität und der Dampfinjektion kann das Fogging oder High
Fogging genutzt werden. Dabei wird sehr fein zerstäubtes Wasser in die Luft
vor dem Verdichter eingebracht. Durch die Befeuchtung bis über den Sätti-
gungsgrad der Luft wird diese vor und bei dem Verdichten gekühlt. Dadurch
sinkt die benötigte Verdichterantriebsleistung und der Anlagenwirkungsgrad
steigt. Das für diese Maßnahme benötigte Wasser steht bei GiD-Anlagen
aufgrund der hochwertigen Speisewasseraufbereitung für den Kessel zur
Verfügung. Allerdings muss das Betriebsverhalten des Verdichters bei Fog-
ging und Dampfinjektion geprüft werden, damit der Betriebspunkt nicht in
einen unzulässigen Bereich verschoben wird.
11 Die Dampfmenge setzt sich zusammen aus circa 1250 kg/h PLUS-Dampf, 250 kg/h
DeNOx-Dampf und 100 kg/h Dampf für den Speisewasserbehälter. Die in die GTA
injizierte Dampfmenge entspricht etwa 9 % des Verdichtermassenstromes (?˙?𝐷/?˙?𝑉 ).
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7.2 Erhöhung der Flexibilität
Ein besonderes Merkmal der Gasturbinenanlagen mit Dampfinjektion ist
ihre Flexibilität bei der Kopplung von Wärme- und Stromproduktion bei
hohen Wirkungsgraden. Zur Erhöhung der Flexibilität ist neben dem Be-
trieb bei konstanter Leistung auch eine Kombination mit dem Betrieb bei
erhöhter Leistung denkbar. Dafür müssen allerdings einige Komponenten
der Gasturbinenanlage wie zum Beispiel Generator, Getriebe, Lager und
Turbine genau wie beim „Cheng-Prozess“ modifiziert werden. Mit einer
solchen Anlage ist es möglich, einen noch größeren Leistungsbereich abzu-
decken. In Abbildung 7.8 ist beispielhaft der Betriebsbereich einer solchen
Gasturbinenanlage dargestellt. Bei hohem Strombedarf kann mittels der
zusätzlichen Dampfinjektion mehr Leistung abgegeben werden, soweit der
Dampf nicht vom zu versorgenden Prozess benötigt wird (grüne Linie).
Dabei markiert die graue Linie im Diagramm den minimalen Dampfbedarf
des zu versorgenden Prozesses. Je nach Prozess und Zustand kann diese
Linie bei unterschiedlichen Dampfmengen liegen. Bei den meisten Anla-
gen ist die Dampfinjektion erst ab einer bestimmten Minimallast zulässig,
diese ist durch die blaue Linie im Diagramm dargestellt. Bei geringem
Strombedarf kann überschüssiger Dampf zur Wirkungsgradsteigerung im
GiD-Prozess genutzt werden. Bei noch geringerem Strombedarf kann die
zusätzliche Dampfinjektion ganz abgeschaltet werden und die Anlage nur
noch entlang der roten Linie im einfachen offenen Gasturbinenprozess nach
der thermischen Leistung gefahren werden. Eingeschränkt wird diese Fle-
xibilität unter Umständen durch einen sich im Abgasstrom befindlichen
Überhitzer. Die Frischdampftemperatur des Überhitzers ist abhängig von
der Abgastemperatur der Gasturbine und diese ist wiederum abhängig von
der Dampfinjektion und der produzierten Leistung. Speziell bei Industriepro-
zessen, die Frischdampf oder Wärme mit Temperaturen nahe der maximalen
Abgastemperatur benötigen, kann die Gasturbinenanlage unter Einhaltung
der notwendigen Parameter nur eingeschränkt ihre Leistung und Dampfin-
jektion variieren. Deshalb sind Industrieprozesse mit Sattdampfbedarf auf
einem niedrigen Druckniveau (>30 bar) beziehungsweise Temperaturniveau
vorzuziehen. Alternativ können Zusatzfeuer oder extern befeuerte Überhitzer
eingesetzt werden.
Für den Betrieb in Deutschland und Europa ist zudem zu prüfen, wie hoch
der Strombedarf des jeweiligen Industriebetriebes ist. Die Erlöse aus dem
Verkauf von überschüssigem Strom zu Marktkonditionen sind in Deutsch-
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Abbildung 7.8: Betriebsbereich einer Gasturbinenanlage mit Dampfinjektion in Abhän-
gigkeit der erzeugten elektrischen Leistung und der verfügbaren Prozess-
dampfmenge.
land heutzutage gering. Dies liegt zum einen an den niedrigen Marktpreisen
des Stromes und zum anderen an den durchaus hohen Betriebskosten einer
Gasturbinenanlage im Vergleich zu einem einfachen Kessel und Strombezug
aus dem Netz. Bei einer Deckung des Eigenbedarfes des Industriebetrie-
bes dürfen die Stromgestehungskosten der Gasturbinenanlage höher sein
als der reine Marktpreis des Stromes an der Strombörse, da Netzentgelte
und Steuern für den selbst erzeugten Strom entfallen. Bei zu geringem
Eigenbedarf sind flexible GiD-Anlagen alternativ in der Lage, am stetig
wachsenden Markt der Regelenergie teilzunehmen. Je nach Marktsituation
sind damit höhere Erlöse zu erzielen, als durch den einfachen Verkauf von
überschüssigem Strom. Im Folgenden wird auf einige technische Randbe-
dingungen und Notwendigkeiten zur Teilnahme am Regelenergiemarkt und
der Netzregelung eingegangen.
Die Netzregelung wird in die drei Kategorien Primär-, Sekundär- und Tertiär-
regelung eingeteilt. Die Primärregelung erfolgt durch einige große Kraftwerke
(>100 MWel). Deren Aufgabe ist es, durch entsprechende Leistungsregulie-
rung und Trägheit der rotierenden Turbinen, die Netzfrequenz stabil auf
50 ± 0,05 Hz zu halten [98, Kap. 10.3.4]. Die Anlagen müssen ihre gesamte
Regelleistung binnen 30 Sekunden zur Verfügung stellen und mindestens
15 Minuten halten können. Die Leistung der Sekundärregelung dient der
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Frequenzstützung und dem Leistungsausgleich in den Netzen und an Netz-
knoten. Sie wird vollautomatisch von den Stromnetzbetreibern bei Bedarf
angefordert und muss innerhalb von 30 Sekunden bis maximal 5 Minuten
vollständig zur Verfügung stehen. Die Anlagen müssen die zusätzliche Leis-
tung bis zu 60 Minuten erbringen können. Diese Leistung wird oft von
Pumpspeicherkraftwerken oder sich in Betrieb befindlichen konventionellen
Kraftwerken erbracht. Dieser Betrieb führt entweder zu einer hohen Be-
anspruchung oder zu niedrigen Wirkungsgraden in Teillast der jeweiligen
Kraftwerke. Die Leistung der Tertiärregelung muss binnen 15 Minuten
zur Verfügung stehen, um die Anlagen der Primär- und Sekundärregelung
zu entlasten und Bedarfsspitzen auszugleichen. Für die Tertiärregelung
werden klassisch Spitzenlastkraftwerke mit Gasturbinen eingesetzt, aber
auch sogenannte virtuelle Kraftwerke kommen hier zum Einsatz. Virtuelle
Kraftwerke bestehen aus vielen dezentralen Anlagen kleiner Leistung, die
zentral gesteuert werden und zusammen wie ein Kraftwerk agieren. In vir-
tuelle Kraftwerke kann der GiD-Prozess problemlos integriert werden und
somit am Regelenergiemarkt teilnehmen. Der Vorteil des Verbundes im
virtuellen Kraftwerk ist, dass zusammen eine größere und damit für den
Markt interessante Leistung erreicht wird. Des Weiteren können durch den
Verbund Ausfälle einzelner Anlagen ausgeglichen werden. Auch der Betrieb
einzelner Anlagen aufgrund geänderter lokaler Wärmeanforderungen kann
in einem gewissen Rahmen durch den Anlagenverbund kompensiert werden.
Der Einsatz des GiD-Prozesses zur sekundären Netzregelung ist im Verbund
mit anderen Anlagen durchaus denkbar. Die nötige Reaktionszeit von 5
Minuten lässt sich mit der Dampfinjektion, entsprechend der Erfahrung aus
den Versuchsfahrten mit der GPB06-PLUS, problemlos erreichen. Voraus-
setzung für eine Vermarktung von Sekundärregelenergie ist eine ausreichend
große Leistung, die gegebenenfalls über den Verbund mehrerer regiona-
ler Anlagen als virtuelles Kraftwerk erfolgen kann. Eine Vermarktung von
GiD-Anlagen für den Einsatz als Primärregelung erscheint hingegen nicht
sinnvoll. In Deutschland wird Primärregelleistung für je eine Woche mit
mindestens ±1 MWel vermarktet [99]. Folglich müsste ein Industriebetrieb
eine solche Leistung für diesen Zeitraum sicherstellen. Ein Verbund mehrerer
kleiner Anlagen hat zudem den Nachteil, dass jede Anlage über einen sehr
hochwertigen, vernetzten und teuren Regelbaustein zur Frequenzhaltung
verfügen muss. Zudem sollte bei Anlagen der Primär- und Sekundärregelung
genau diese Aufgabe im Vordergrund stehen, während die vordergründige
Aufgabe von Industriekraftwerken die Versorgung des entsprechenden In-
dustrieprozesses ist und nur nachrangig die Netzdienstleistung. Es muss
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für jede Anlage individuell geprüft werden, in welchem Rahmen ein solcher
Betrieb wirtschaftlich sinnvoll ist.
Der GiD-Prozess ist eine flexible Lösung zur Kraft-Wärme-Kopplung. Die
Effizienz der KWK wird über den Brennstoffausnutzungsgrad beschrieben.
Dieser ist maximal, wenn alle neben der Stromerzeugung anfallende Wärme
genutzt wird. Das heißt für den GiD-Prozess, dass aller Dampf im industri-
ellen Prozess genutzt wird und auch die Restwärme des Rauchgases soweit
möglich genutzt wird. Im Falle der Dampfinjektion ist der Brennstoffausnut-
zungsgrad dann hoch, wenn der Dampf aus dem Abgas auskondensiert wird
und die latente Wärme des Dampfes noch genutzt wird. Bei der energeti-
schen Optimierung des Prozesses ist das Ziel, in jedem Betriebszustand einen
möglichst hohen Brennstoffausnutzungsgrad zu erreichen. Aus betriebswirt-
schaftlicher Sicht müssen die Kosten für die Energiewandlung möglichst
niedrig sein. Dazu muss die Anlage bei möglichst geringem Gaseinsatz den
Wärmebedarf decken und so viel Strom produzieren, wie sich gewinnbrin-
gend vermarkten lässt. Ein Anwendungsbeispiel für den GiD-Prozess ist
die Druckindustrie, die für ihren Heatset-Offset-Rollendruckprozess Wärme
zum Trocknen der Erzeugnisse und Kälte für die Maschinen und die Löse-
mittelrückgewinnung benötigt. Der Elektroenergiebedarf von Druckereien
mittlerer Größe liegt dabei deutlich unter 10 MWel und ist somit für einen
GuD-Prozess in der Regel nicht wirtschaftlich. Ein BHKW auf Basis eines
Gasmotors liefert nicht hinreichend Wärme auf dem für den Trocknungs-
prozess benötigten Temperaturniveau von etwa 220 °C, beziehungsweise
produziert zu viel Abwärme in Form von Kühlwasser und elektrischen Strom,
der nicht im Betrieb genutzt werden kann. Die energetische und betriebswirt-
schaftliche Optimierung einer solchen GiD-Anlage soll in einem zukünftigen




Steigende Energiepreise und begrenzte fossile Energievorräte erfordern eine
effiziente Nutzung fossiler Brennstoffe und sind die Ausgangsmotivation
für diese Arbeit. Der integrierte Gas-Dampf-Prozess ist ein flexibles und
effizientes Beispiel für eine solche Nutzung. Nach der Vorstellung des
GiD-Prozesses folgte ein Vergleich des Potentials mit anderen Kraft-Wärme-
Kopplungs-Prozessen. Dabei wurden sowohl theoretische als auch praktische
Aspekte der jeweiligen Prozesse berücksichtigt. Aus diesem Vergleich ergibt
sich, dass der GiD-Prozess im industriellen Umfeld bei Bedarf von Prozess-
dampf und bis zu einer Leistung von etwa 20 MWel sehr gut geeignet ist.
Bei größeren elektrischen Leistungen ist der GuD-Prozess besser geeignet.
Bei reinem Warmwasserbedarf und einer Leistung kleiner 1 MWel erzielen
Blockheizkraftwerke auf Basis von Gasmotoren höhere Wirkungsgrade. Ge-
genüber dem ähnlichen HAT-Prozess ist der GiD-Prozess deutlich flexibler,
da der HAT-Prozess nur auf einen hohen elektrischen Anlagenwirkungsgrad
ausgelegt ist. Dies ist auch das Ziel des bekannten Cheng-Prozesses, der
über die Dampfinjektion den elektrischen Wirkungsgrad und die elektri-
sche Leistung erhöht. Aus der historischen Entwicklung des GiD-Prozesses
wird deutlich, dass aufgrund fehlender Anbieter der GiD-Prozess in Euro-
pa kaum Verbreitung gefunden hat. Der Prozess ist aber auch weltweit
eher ein Nischenprodukt geblieben, der nur von wenigen Firmen vertrieben
wird.
Ausgehend von dieser Einordnung und der Entwicklungsgeschichte des GiD-
Prozesses wurde die Zielsetzung dieser Arbeit formuliert. In dieser werden
die Charakterisierung einer realen GiD-Anlage mit Rückkondensation, das
Erstellen von prozessthermodynamischen Modellen und Untersuchungen
zum Einfluss der Reduzierung des Verdichtermassenstromes der Gasturbi-
nenanlage bei Dampfinjektion als Ziel gesetzt. Die Untersuchungen wurden
an einer GiD-Versuchsanlage auf Basis einer industriellen Kleingasturbi-
ne der 600 kW Klasse im Zentrum für Energietechnik der TU Dresden
durchgeführt. Die Versuchsanlage verfügt neben dem Abhitzekessel über




Nach einer detaillierten Beschreibung der Versuchsanlage und ihrer Neben-
anlagen dokumentiert die Arbeit verschiedene Versuchsfahrten zur Cha-
rakterisierung der GiD-Versuchsanlage. Dabei zeigte sich, dass durch die
Dampfinjektion zum einen überwiegend die Emissionsgrenzwerte einge-
halten werden können. Zum anderen ist es bei konstanter elektrischer
Leistung möglich, den Bruttoanlagenwirkungsgrad der Anlage um bis zu
2 %-Punkte durch die Dampfinjektion zu steigern. Die Betriebspunkte
von Verdichter und Turbine ändern sich durch die Dampfinjektion nur
geringfügig (> 5 %). Bei Leistungsänderungen verschieben sich diese Be-
triebspunkte deutlich mehr. Die Dampfinjektion hat zudem wenig Einfluss
auf die Abgastemperaturverteilung, die ebenfalls untersucht wurde. Daraus
lässt sich schließen, dass die Dampfinjektion sehr gleichmäßig erfolgt und
anscheinend nur wenig Einfluss auf die Strömung in der Turbine hat. All-
gemein sind die Temperaturunterschiede im Abgasstrom und der daraus
resultierende Patternfaktor für die Versuchsanlage als gering einzuschätzen.
Abhängig von der Leistung der Anlage ändert sich die Umfangsposition
und die Größe der Temperaturspitze des Abgasstromes signifikant. Ände-
rungen der Leistung und der Dampfinjektion führen zu einer deutlichen
Änderung der mittleren Abgastemperatur. Dies hat Auswirkungen auf die
jeweils erzeugbare Dampfmenge des Abhitzekessels. In der Folge wurden die
maximal in die Gasturbine injizierbaren Dampfmengen ohne Nutzung der
Zusatzfeuerung bestimmt. Der Sattdampf des Abhitzekessels kann mittels
separat befeuertem Überhitzer um etwa 75 K weiter erwärmt werden. Der
heißere Frischdampf sorgt durch seinen höheren Energieeintrag für einen
weiteren Anstieg des Bruttoanlagenwirkungsgrades um bis zu 0,8 %-Punkte
bei konstanter Leistung. Die durch den Hersteller installierten einfachen
Regelsysteme der Dampfinjektion erwiesen sich als ausreichend für eine
sichere Prozessführung. Der Einsatz von feiner regelbaren Dampfventilen ist
aber zu empfehlen. Die Effekte des in der Anlage vorhandenen Vorleitgitters
sind im Rahmen der zulässigen Betriebsweise kaum messbar, tendieren aber
in die erwartete Richtung. Die Wärmeübertrager zur Rückkondensation
des Dampfes gewinnen bis zu 80 % der eingebrachten Menge zurück. Die
Rückkondensationsrate ist dabei hauptsächlich abhängig von der in die
Gasturbine eingebrachten Dampfmenge. Eine Zirkulation des Kondensates
über dem letzten Wärmeübertrager erhöht die Rückkondensationsrate um
2 %-Punkte durch die Verbesserung des Wärmeübergangs. Das zurückge-
wonnene Kondensat hat eine Leitfähigkeit von 60-150 µS/cm und einen
pH-Wert von 3-4. Die Verunreinigung gegenüber dem Speisewasser resultiert
daraus, dass das Kondensat mit den Stickoxiden des Abgases Salpetersäure
bildet. Die Konzentration der Salpetersäure hängt zentral von der Men-
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ge des anfallenden Kondensates, folglich von der Verdünnung, ab. Das
Kondensat kann mit geringem Aufwand aufbereitet und wiederverwendet
werden.
Zur Einordnung der Flexibilität und Effizienz des integrierten Gas-Dampf-
Prozesses im Vergleich mit dem einfachen offenen Gasturbinenprozess
und dem GuD-Prozess wurden Modelle zur Berechnung der Kreisprozess-
diagramme erstellt. Die Diagramme zeigen, dass das Potential von GiD-
und GuD-Prozess unter den gewählten Randbedingungen sehr ähnlich und
deutlich größer ist als das des einfachen offenen Gasturbinenprozesses.
Aufbauend auf den Messungen an der GiD-Versuchsanlage wurde ein pro-
zessthermodynamisches Modell erstellt. Mit diesem Modell wurden alle
relevanten Versuche abgebildet und nicht direkt messbare Anlagenwerte als
Bilanzgrößen bestimmt. Aus den Versuchen konnten zudem vereinfachte
Kennfelder für die Modellierung des Betriebsverhaltens von Verdichter und
Turbine abgeleitet und in ein weiteres Modell integriert werden. Damit las-
sen sich unabhängig von den Versuchsdaten beliebige Anlagenzustände mit
hinreichender Genauigkeit simulieren. Das Verhalten der Turbine bei Dampf-
injektion wurde zusätzlich mit einer strömungstechnischen Rechnung (CFD
Simulation) untersucht. Diese bildet den Massenstrom des Rauchgases in
Abhängigkeit des Druckes gut ab, während es beim inneren Wirkungsgrad zu
Abweichungen kommt. Insgesamt zeigte sich bei der Modellierung, dass die
Genauigkeit der Betriebsmesstechnik hinreichend ist. Allerdings würden zu-
sätzliche Messstellen für den Verdichtermassenstrom, den Druckverlust über
der Brennkammer und für die genauen Zustände zwischen den einzelnen
Stufen der Turbine und des Verdichters, die Modelle und das Verständnis
der Anlage deutlich verbessern.
Ausgehend von den Versuchen und Modellen wurde abschließend der Ein-
satz des Vorleitgitters bei Dampfinjektion theoretisch untersucht. Durch
die Reduzierung des Verdichtermassenstromes mit Hilfe des Vorleitgitters
kann der Bruttoanlagenwirkungsgrad bei Dampfinjektion zusätzlich um bis
zu 1 %-Punkt gesteigert werden. Dabei ist es allerdings wichtig, dass der
innere Verdichterwirkungsgrad bei Verstellung des Vorleitgitters nahezu
konstant bleibt. Zudem muss für jede Anlage geprüft werden, inwieweit
Modifikationen an Brennkammer und Turbine notwendig sind, um auch
bei dieser Betriebsweise eine Lebensdauer von mehr als 30 000 äquiva-
lenten Betriebsstunden zu erzielen. Der Einfluss der Dampfinjektion auf
die Lebensdauer der Anlage, speziell bei der Versuchsanlage an der TU
Dresden, wird noch untersucht. Die geringeren Temperaturen durch die
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8 Zusammenfassung
Dampfinjektion dürften sich positiv auf die Lebensdauer auswirken. Genaue
Aussagen auf Basis der Erfahrungen der Versuchsanlage können noch nicht
gemacht werden. Bei allen bisherigen Inspektionen nach knapp 4000 äquiva-
lenten Betriebsstunden befand sich die Versuchsanlage in einem sehr guten
Zustand.
Zusammenfassend zeigt diese Arbeit mittels Versuchen und Simulationen,
dass die Dampfinjektion bei konstanter Leistung den Bruttoanlagenwir-
kungsgrad einer Gasturbinenanlage steigert und diese dabei nicht negativ
beeinflusst. Der Einfluss der Dampfinjektion auf die einzelnen Komponenten
ist dabei weitestgehend zu vernachlässigen. Abgeschlossen wird die Arbeit
mit Untersuchungen zur weiteren Verbesserung des Prozesses durch das
Schließen des Vorleitgitters bei Dampfinjektion in Verbindung mit einer
geschickten Steuerung und dem Aufzeigen der Potentiale für den flexiblen
KWK-Betrieb von GiD-Anlagen. Somit stellt der GiD-Prozess eine inter-
essante Nischenlösung für die Versorgung von industriellen Prozessen im
Leistungsbereich bis 20 MWel dar, die auch in weiteren Forschungsprojekten
in der Druckindustrie untersucht wird.
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Abbildung A.1: Schadstoffemissionen der GTA in Abhängigkeit der Bruttoanlagenleistung
bezogen auf 15 % Restsauerstoff im Rauchgas (11.12.2013).
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Abbildung A.2: Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 500 kWel Leistung
mit circa 200 kg/h DeNOx-Dampf.
Abbildung A.3: Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 450 kWel Leistung
mit circa 180 kg/h DeNOx-Dampf.
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Abbildung A.4: Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 300 kWel Leistung
mit circa 140 kg/h DeNOx-Dampf.
Abbildung A.5: Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 100 kWel Leistung
mit circa 150 kg/h DeNOx-Dampf.
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Abbildung A.6: Patternfaktor für verschiedene Betriebspunkte der GTA im ZET (März
2013).
Abbildung A.7: Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 650 kWel Leistung
mit circa 240 kg/h DeNOx-Dampf und 500 kg/h PLUS-Dampf.
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Abbildung A.8: Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 650 kWel Leistung
mit circa 240 kg/h DeNOx-Dampf und 1000 kg/h PLUS-Dampf.
Abbildung A.9: Umfangsverteilung der Abgastemperatur der GTA bei 650 kWel Leistung















Abbildung A.10: Skizze der Verbrennungsluftführung der GPB06-PLUS.
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Abbildung A.11: Produzierte Dampfmenge und Abgastemperatur der GTA in Abhängig-
keit der injizierten Dampfmenge bei 650 kWel Bruttoanlagenleistung
(November 2013).
Abbildung A.12: Entwindung der Turbinenschaufeln der dritten Stufe im Kopfschnitt bei
95 % durch Fliehkraft und Wärmedehnung.
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Abbildung A.13: 3D-Darstellung des Abhitzekessels im ZET. Quelle: Keim Kesselbau
GmbH.138
B Tabellen
pH-Wert − 6, 5− 7, 5
elektrische Leitfähigkeit 𝜇𝑆 ≤ 1, 0
nicht lösliche Stoffe 𝑚𝑔/𝑙 ≤ 2, 0
lösliche Stoffe 𝑚𝑔/𝑙 ≤ 2, 0
Partikelgrösse 𝜇𝑚 ≤ 10
Calcium (Ca) 𝑚𝑔/𝑙 ≤ 0, 5
Silicia (SiO2) 𝑚𝑔/𝑙 ≤ 0, 1
Cloridsalze 𝑚𝑔/𝑙 ≤ 0, 1
Natrium (Na) + Kalium (K)+ Vanadium(V) 𝑚𝑔/𝑙 ≤ 0, 15
Schwefelsalze 𝑚𝑔/𝑙 ≤ 0, 5
Härte gesamt 𝑚𝑔/𝑙 ≤ 0, 2
Tabelle B.1: Anforderungen an die Dampfqualität durch den Hersteller der GT.
Typ Messfehler Messbereich
E Δ𝑇 = ±1, 5 °C von -40 °C bis +375 °C
Δ𝑇 = ±0, 004· | 𝑇 | von +375 °C bis +800 °C
K Δ𝑇 = ±2, 5 °C von -40 °C bis +333 °C
Δ𝑇 = ±0, 0075· | 𝑇 | von +333 °C bis +900 °C
T Δ𝑇 = ±0, 5 °C von -40 °C bis +125 °C
Δ𝑇 = ±0, 004· | 𝑇 | von +125 °C bis +350 °C
Tabelle B.2: Messfehler von Thermoelementen der Toleranzklasse 1.
Kennzeichen Bezeichnung Formelzeichen Messfehler
- Luftfeuchte 𝜙𝑈 < ±1, 8− 4%rF
- Lufttemperatur 𝑇𝑈 < ±0, 3− 1, 5 °C
- Luftdruck 𝑝𝑈 < ±0, 8− 3, 5 hPa



















































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































𝜂𝑉 0, 85 𝑇𝑈 15 ∘𝐶
𝜂𝑇 0, 88 𝑝𝑈 1013 ℎ𝑃𝑎
𝑚𝑉 20 𝑘𝑔/𝑠 𝜑𝑈 60 %𝑟𝑒𝑙𝐹.
𝑚𝐾üℎ𝑙𝑙𝑢𝑓𝑡 𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡 < 900 ∘𝐶 => 0, 6 𝑘𝑔/𝑠
𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡 < 1500 ∘𝐶 => 𝑓(𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡) = 4,4 𝑘𝑔/𝑠600 ∘𝐶 · 𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡 − 6 𝑘𝑔/𝑠
𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡 > 1500 ∘𝐶 => 5 𝑘𝑔/𝑠
Δ𝑝𝐴𝑛𝑠𝑎𝑢𝑔 10 𝑚𝑏𝑎𝑟 Δ𝑝𝐾𝑒𝑠𝑠𝑒𝑙 20 𝑚𝑏𝑎𝑟
𝑇𝑆𝑝𝑒𝑖𝑠𝑒𝑤𝑎𝑠𝑠𝑒𝑟 15 ∘𝐶 𝐻𝑈 50015 𝑘𝐽/𝑘𝑔
𝑝𝐷𝑎𝑚𝑝𝑓 𝑝𝑉 + 3 𝑏𝑎𝑟 𝑇𝐸𝑟𝑑𝑔𝑎𝑠 15 ∘𝐶
𝑇𝑃𝑖𝑛𝑐ℎ𝑃 𝑜𝑖𝑛𝑡 10 𝐾 𝜂𝐺𝑒𝑛𝑜 0, 96
𝑇𝐹𝑟𝑖𝑠𝑐ℎ𝑑𝑎𝑚𝑝𝑓 𝑇𝐴𝐺 − 50𝐾 bis 600 ∘𝐶 danach 𝑇𝐹𝑟𝑖𝑠𝑐ℎ𝑑𝑎𝑚𝑝𝑓 = 550 ∘𝐶
Tabelle B.7: Randbedingungen der Berechnung der Kreisprozesscharakteristik des GiD-
Prozesses.
𝜂𝑉 0, 85 𝑇𝑈 15 ∘𝐶
𝜂𝑇 0, 88 𝑝𝑈 1013 ℎ𝑃𝑎
𝑚𝑉 20 𝑘𝑔/𝑠 𝜑𝑈 60 %𝑟𝑒𝑙𝐹.
𝑚𝐾üℎ𝑙𝑙𝑢𝑓𝑡 𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡 < 900 ∘𝐶 => 0, 6 𝑘𝑔/𝑠
𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡 < 1500 ∘𝐶 => 𝑓(𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡) = 4,4 𝑘𝑔/𝑠600 ∘𝐶 · 𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡 − 6 𝑘𝑔/𝑠
𝑇𝐵𝐾,𝑜𝑢𝑡 > 1500 ∘𝐶 => 5 𝑘𝑔/𝑠
Δ𝑝𝐴𝑛𝑠𝑎𝑢𝑔 10 𝑚𝑏𝑎𝑟 Δ𝑝𝐾𝑒𝑠𝑠𝑒𝑙 20 𝑚𝑏𝑎𝑟
𝑇𝑆𝑝𝑒𝑖𝑠𝑒𝑤𝑎𝑠𝑠𝑒𝑟 100 ∘𝐶 𝐻𝑈 50015 𝑘𝐽/𝑘𝑔
𝑝𝐷𝑎𝑚𝑝𝑓 31 𝑏𝑎𝑟 𝑎𝑏𝑠. 𝑇𝐸𝑟𝑑𝑔𝑎𝑠 15 ∘𝐶
𝑇𝑃𝑖𝑛𝑐ℎ𝑃 𝑜𝑖𝑛𝑡 10 𝐾
𝑇𝐹𝑟𝑖𝑠𝑐ℎ𝑑𝑎𝑚𝑝𝑓 𝑇𝐴𝐺 − 50𝐾 bis 600 ∘𝐶 danach 𝑇𝐹𝑟𝑖𝑠𝑐ℎ𝑑𝑎𝑚𝑝𝑓 = 550 ∘𝐶
𝜂𝐷𝑇,𝑖 0, 73 𝜂𝐺𝑒𝑛𝑜 0, 96




Lufttemperatur 𝑇𝑈 = Messwert
Luftdruck 𝑝𝑈 = Messwert
Luftfeuchte 𝜙𝑈 = Messwert
Druckverlust Ansaugung Δ𝑝𝐴𝑛𝑠𝑎𝑢𝑔 = Messwert
innerer Wirkungsgrad Verdichter 𝜂𝑉,𝑖 = 𝐾𝑒𝑛𝑛𝑓𝑒𝑙𝑑(𝑇𝑈 , 𝑇𝑉,𝑜𝑢𝑡, 𝜋𝑉 )
mech. Wirkungsgrad Verdichter 𝜂𝑉,𝑚𝑒𝑐ℎ 1 = konstant
Druck Verdichteraustritt 𝑝𝑉,𝑜𝑢𝑡 = Messwert
Massenstrom Verdichter ?˙?𝑉 variiert
Massenstrom Bypass ?˙?𝐵𝑦𝑝𝑎𝑠𝑠 = 3% · ?˙?𝑉
Heizwert Erdgas 𝐻𝑈 49562 kJ/kg = konstant
Massenstrom Erdgas ?˙?𝐵𝑆 = 𝑅𝑒𝑔𝑙𝑒𝑟(𝑃𝑒𝑙)
Temperatur Erdgas 𝑇𝐵𝑆 30 °C = konstant
Wirkungsgrad Brennkammer 𝜂𝐵𝐾 0,98 = konstant
Druckverlust Brennkammer Δ𝑝𝐵𝐾 0,45 bar = konstant oder
Δ𝑝𝐵𝐾 Δ𝑝𝐵𝐾,𝑟𝑒𝑓 · ?˙?𝐵𝐾,𝑝𝑟𝑖?˙?𝐵𝐾,𝑝𝑟𝑖,𝑟𝑒𝑓
Temperatur Dampf 𝑇𝐷𝑎𝑚𝑝𝑓 = Messwert
Druck Dampf 𝑝𝐷 = Messwert
Massenstrom DeNOx-Dampf ?˙?𝐷𝑒𝑁𝑂𝑥 = Messwert
Massenstrom PLUS-Dampf ?˙?𝑃𝐿𝑈𝑆 = Messwert
innerer Wirkungsgrad Turbine 𝜂𝑇,𝑖 = variiert
mech. Wirkungsgrad Turbine 𝜂𝑇,𝑚𝑒𝑐ℎ 0,98 = konstant
Wirkungsgrad Generator 𝜂𝐺𝑒𝑛𝑜 0,95 = konstant
elektrische Leistung 𝑃𝑒𝑙 = Messwert
Abgasgegendruck 𝑝𝐴𝐺 = Messwert





Orientierungswerte Monatsmittel November 2013 
1)
! Nicht für Abrechnungszwecke verwendbar !
Benennung  Nordverbundgas Russengas Groß Köris    Russengas Sayda
Analysenwerte
2)
Vol.-% 91,71 97,32 97,44
Mol.-% 91,66 97,30 97,42
Vol.-% 2,35 0,67 0,72
Mol.-% 2,35 0,67 0,72
Vol.-% 1,21 0,14 0,10
Mol.-% 1,22 0,14 0,10
Vol.-% 3,82 1,51 1,34
Mol.-% 3,85 1,52 1,35
Vol.-% 0,66 0,27 0,29
Mol.-% 0,67 0,27 0,30
Vol.-% 0,09 0,04 0,04
Mol.-% 0,10 0,04 0,05
Vol.-% 0,09 0,05 0,05
Mol.-% 0,09 0,05 0,05
Vol.-% 0,02 < 0,00 0,01
Mol.-% 0,02 0,01 0,01
Vol.-% 0,02 0,01 0,01
Mol.-% 0,02 0,01 0,01
Vol.-% < 0,00 < 0,00 < 0,00
Mol.-% < 0,00 < 0,00 < 0,00
Vol.-% 0,02 < 0,00 < 0,00
Mol.-% 0,02 < 0,00 < 0,00
S                Gesamtschwefelgehalt
3) mg/m³ < 30 < 30 < 30
H2S            Schwefelwasserstoff
3) mg/m³ < 5 < 5 < 5
H2O            Wasser




6)             Hs,n kWh/m³ 11,17 11,18 11,17
            Hs,n MJ/m³ 40,23 40,24 40,20
Heizwert
6)             Hi,n kWh/m³ 10,09 10,08 10,07
Heizwert
7)             Hi MJ/kg 46,35 49,17 49,18
Verhältnis             Hi/Hs - 0,903 0,902 0,902
Normdichte              kg/m³ 0,783 0,738 0,737
Relative Dichte             d - 0,606 0,571 0,570
Wobbe-Index             Ws n kWh/m³ 14 35 14 79 14 79
N2             Stickstoff
CH4           Methan
C2H6          Ethan
CO2           Kohlenstoffdioxid
C3H8          Propan
n-C4H10        n-Butane
neo-C5H12   neo-Pentane
i-C4H10         i-Butane
n-C5H12      n-Pentane
i-C5H12       i-Pentane
C6+            Hexane + höhere KWs
 , , , ,
Wobbe-Index             W i,n kWh/m³ 12,96 13,34 13,34
Methanzahl (+/- 2)             MZ - 85 92 91
Kennwerte Abgas
8)
Mindestluftbedarf              Lmin m³/m³ 9,66 9,66 9,65
Zusammensetzung (feucht)
   - CO2    Kohlenstoffdioxid Vol.-% 9,8 9,7 9,6
   - H2O    Wasserdampf Vol.-% 17,6 17,8 17,8
   - N2       Stickstoff Vol.-% 71,8 71,7 71,7
spez. Abgasvolumen (feucht) m³/m³ 10,64 10,63 10,62
Abgastaupunkt °C 59 59 59
Zusammensetzung (trocken)
   - CO2    Kohlenstoffdioxid Vol.-% 11,9 11,7 11,7
   - N2       Stickstoff Vol.-% 87,1 87,2 87,2
spez. Abgasvolumen (trocken) m³/m³ 8,70 8,66 8,65
spez. CO2-Emissionsfaktor t/TJ 56,2 55,2 55,2
t/GWh 202,4 198,7 198,6
Zündtemperatur in Luft °C
Flammentemperatur (ohne Diss.) °C
Flammengeschwindigkeit m/s
Zündgrenzen in Luft           Zu Vol.-%
           Zo Vol.-%
Einzelne Durchschnittwerte unterschiedlicher Gase dürfen nicht rechnerisch verknüpft werden.
Die Kenndaten beziehen sich auf stöchiometrische Verbrennung.
1)   Monatsdurchschnittswerte typischer Erdgase im Netz der ONTRAS Gastransport GmbH
2)   Analysenwerte < 0,01 Vol.-% werden bei der Berechnung nicht berücksichtigt. Eine Festlegung von Streubreiten bei den 
      Einzelkomponenten ist nicht durchführbar.
3)   gemäß DVGW G260 - Gasbeschaffenheit 
4)   < 50 mg/m³ Wasser entsprechen einem Taupunkt von < -11 °C bei einem Druck von 40 bar
5)   Berechnet aus der Gaszusammensetzung nach DIN EN ISO 6976
6)   Referenzbedingungen: Druck 1,01325 bar; Temperatur - Gaszustand 0°C; - Verbrennung 25°C
7)   Referenzbedingungen: Druck 1,01325 bar; Temperatur - Gaszustand 15°C; - Verbrennung 15°C
8)   Luftverhältnis  = 1






D Berechnung des Kreisprozessdiagramms
für den einfachen, offenen realen
GT-Prozess
𝜂𝐽 =
𝜂𝑖,𝑇 𝜂𝑖,𝑉 𝜏 (1− 𝑘𝐽 𝜋−𝑚𝑉 )− (𝜋𝑚𝑉 − 1)





[𝜂𝑖,𝑇 𝜂𝑖,𝑉 𝜏 (1− 𝑘𝐽 𝜋−𝑚𝑉 )− (𝜋𝑚𝑉 − 1)] (D.2)
mit








𝑘𝐽 = (𝜋𝑇 /𝜋𝑉 )−𝑚 𝜏 =
𝑡3
𝑇1
(D.3)
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